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Sommario
La modellistica matematica mira a descrivere in termini matematici i molteplici aspet-
ti del mondo reale insieme alla loro dinamica; essa è ampiamente consolidata in svariati
settori, come ad esempio quello industriale e ambientale. I modelli matematici oﬀrono
nuove possibilità per dominare la crescente complessità delle tecnologie e permettono di
accelerare i cicli di innovazione, esplorando rapidamente nuove soluzioni. Una ragione del
crescente successo della modellistica matematica è da ascrivere allo sviluppo impetuoso
del calcolo scientiﬁco, che consente di tradurre un modello matematico in algoritmi che
possono essere risolti da calcolatori elettronici di potenza sempre più elevata.
In questa tesi si considera l'esempio rappresentato dai sistemi CRAC (Computer Room
Air Conditioning) per applicazioni di condizionamento dell'aria nei Centri di Elaborazione
Dati (CED); questi sistemi risultano particolarmente complessi sotto diversi punti di vista
(funzionamento, prestazioni, eﬃcienza, manutenzione, gestione guasti, etc.). Il continuo
aumento del costo dell'energia e dei consumi delle installazioni IT (Information Techno-
logy), a densità sempre più elevata, ha determinato un controllo sempre più attento dei
consumi energetici, anche in relazione alla crescente sensibilità in termini di sostenibilità
e salvaguardia dell'ambiente. In un Data Center correttamente progettato il sistema di
condizionamento rappresenta più di un terzo dell'energia totale consumata e oﬀre spesso
consistenti opportunità per ridurre i costi energetici dell'IT e per aumentare l'eﬃcienza
del CED. L'impiego di nuove tecnologie per il raﬀrescamento, di sistemi economizzatori
(Free-Cooling) e di sistemi di controllo soﬁsticati può avere notevoli riscontri sull'eﬃcienza.
In questo elaborato, al ﬁne di ottenere un ambiente di simulazione per applicazioni di
risparmio energetico nei CED, si è sviluppato un modello termico di tipo dinamico a para-
metri concentrati del sistema CRAC. Esso è ottenuto come compromesso tra accuratezza
e semplicità ed è adeguato per descrivere i fenomeni e le dinamiche di interesse. Il modello
termico dell'unità CRAC comprende un sistema di Raﬀreddamento Adiabatico Indiretto e
una computers room ed è stato sviluppato in Matlab /Simulink® . Deﬁniti i vincoli
sulle modalità operative e sulle condizioni termoigrometriche desiderate per il CED, è pos-
sibile impiegare utilmente l'ambiente di simulazione per il progetto e la veriﬁca di strategie
di controllo eﬃcienti. Altresì, l'ambiente di simulazione oﬀre una notevole ﬂessibilità ed
evita l'assemblaggio di costosi prototipi e l'allestimento di test-rig per l'esecuzione di prove
sperimentali.

Introduzione
I Centri di Elaborazione Dati sono unità adibite al coordinamento e al mantenimento
dei dispositivi e dei servizi di gestione dati. Essi ospitano un numero elevato di appa-
recchiature informatiche (e.g. server) e l'infrastruttura di supporto associata. La loro
crescente diﬀusione è legata al ruolo centrale assunto dalla tecnologia informatica nella
vita di tutti i giorni e la rapidità con cui questi sistemi crescono ha reso fondamentale la
disponibilità di spazi opportunamente conﬁgurati in termini di potenza elettrica e capacità
di condizionamento.
Per via dei continui aumenti dei costi dell'energia e della crescente sensibilità in termini
di sostenibilità e salvaguardia dell'ambiente, i gestori di Data Center negli ultimi anni
hanno posto come obiettivo l'individuazione di logiche di gestione in grado di limitarne i
consumi. Per perseguire un considerevole risparmio energetico, le attenzioni sono rivolte
all'abbattimento dei costi per il condizionamento, che rappresenta più di un terzo del
consumo energetico totale. Le tipologie di sistemi di raﬀrescamento dell'aria disponibili
per i CED sono molteplici e negli ultimi anni l'interesse si è spostato verso quelle tecnologie
che consentono lo sfruttamento delle risorse ambientali esterne (e.g. Free-Cooling) capaci di
apportare notevoli beneﬁci in termini di riduzione dei consumi. Tuttavia, l'abbattimento
dei consumi del sistema di condizionamento deve avvenire nel rispetto delle condizioni
operative richieste e, a tal proposito, i Data Center sono tenuti a rispettare i vincoli
relativi alle condizioni termoigrometriche dell'aria ambiente, suggeriti dall'ASHRAE [1] e
dall'ETSI nella norma ETSI EN 300 019-1-3, [2]. Inoltre le diversità dei componenti che
costituiscono i sistemi di raﬀreddamento ne determinano la natura eterogenea e rendono
diﬃcoltose le operazioni connesse alla gestione di impianti di questo tipo.
Si può risparmiare energia adottando sistemi e logiche di controllo sempre più eﬃcienti,
garantendo comunque i livelli di continuità e disponibilità attese. A tal ﬁne, si può fare
aﬃdamento su un approccio olistico, in grado di riconoscere l'interdipendenza dei vari
componenti del Data Center. In questo contesto si inserisce il lavoro svolto in questa
tesi, che pone l'attenzione sulle possibilità oﬀerte dallo sviluppo di modelli matematici per
simulare il funzionamento dell'unità CRAC adibita al condizionamento.
Al ﬁne di ottenere un ambiente di simulazione utile al progetto e alla veriﬁca di eﬃcienti
strategie di regolazione per sistemi CRAC che assicurino al tempo stesso il rispetto delle
speciﬁche e dei vincoli operativi nonché il risparmio energetico, si è sviluppato un modello
termico di tipo dinamico a parametri concentrati. Esso è ottenuto come compromesso
tra accuratezza e semplicità ed è adeguato per descrivere i fenomeni e le dinamiche di
interesse. Il modello termico CRAC comprende un sistema di Raﬀreddamento Adiabatico
xiv Introduzione
Indiretto (costituito da un dispositivo umidiﬁcatore adiabatico, uno scambiatore di calore
aria-aria e da ventilatori centrifughi che movimentano l'aria), una computers room, nonché
i carichi termici/disturbi ed è stato sviluppato in Matlab /Simulink® . Il sistema
di Raﬀreddamento Adiabatico Indiretto è caratterizzato da dinamiche veloci rispetto a
quelle di interesse relative alla condizioni termoigrometriche della computers room (e.g.
temperatura, umidità) e si è perciò scelto di modellizzare i suoi componenti con dei modelli
statici. In particolare si sono impiegati dei modelli a scatola grigia dove la la struttura
del modello è ﬁssata in base al primo principio e alcuni parametri incogniti sono stimati
a partire da dati misurati relativi al funzionamento reale. Per quanto concerne invece la
sala CED si è derivato un modello termico di tipo dinamico a parametri concentrati che
considera i fenomeni di scambio termico e di conservazione della massa dell'aria e descrive
le dinamiche delle temperature e dell'umidità. I carichi termici interni sono modelizzazti
in funzione dell'utilizzo della componente IT (Information technology) del CED.
Nel Capitolo 1 sono descritte le caratteristiche dei CED in relazione alle soluzioni archi-
tettoniche generalmente adottate e ai componenti dislocati al suo interno. Successivamente
sono illustrati i principali sistemi di condizionamento utilizzati, in particolar modo i siste-
mi Free-Cooling, e le problematiche relative al rispetto dei vincoli operativi. Inﬁne sono
presentati i criteri tipici per la valutazione delle prestazioni energetiche dei CED.
Nel Capitolo 2 si descrivono le tipologie di modelli matematici considerate e se ne
illustrano i requisiti e le problematiche. Particolare attenzione è posta sui modelli First-
Principle Data-Driven (FPDD), i quali combinano i vantaggi legati ai modelli ﬁsici, basati
sui principi primi che descrivono i processi considerati, con quelli derivanti dalla modelliz-
zazione ottenuta tramite il trattamento, secondo logiche opportune, dei dati a disposizione
e relativi al funzionamento reale dei dispositivi.
Nella prima parte del Capitolo 3 è descritta la derivazione e la validazione del modello
statico a parametri concentrati dell'umidiﬁcatore, ricavato ipotizzando un'analogia con i
processi che regolano lo scambio termico negli scambiatori di calore, a partire da quanto
proposto da Fonseca e Cuevas in [3]. Si procede poi con la descrizione delle fasi di deﬁni-
zione e validazione del modello statico a parametri concentrati di uno scambiatore aria-aria
compatto, ottenuto considerando sia il fenomeno di scambio di calore sensibile che il pro-
cesso di scambio di calore latente legato al veriﬁcarsi della condensazione. Quest'ultimo è
modellizzato secondo la teoria sviluppata da Threlkeld et al. in [4]. Successivamente sono
illustrati i modelli statici dei ventilatori. Inﬁne, è costruito il modello dinamico a parametri
concentrati della sala CED, il modello statico del carico termico dovuto ai dispositivi in
essa alloggiati e il modello statico a parametri concentrati delle perdite di carico causate
all'immissione dell'aria in ambiente.
Nella Capitolo 4 si presenta un esempio di impiego dell'ambiente di simulazione del
sistema CRAC per scopi di risparmio energetico. Deﬁniti i vincoli sulle modalità ope-
rative e sulle condizioni termoigrometriche desiderate per il CED, è possibile simulare il
comportamento dell'intero sistema e valutarne i consumi. Si possono quindi individuare
quali siano le condizioni operative, i comandi e le regolazioni più eﬃcienti che assicurano
il soddisfacimento dei vincoli minimizzando al tempo stesso il consumo energetico.
La tesi si conclude con un capitolo dedicato all'analisi dei risultati e ai possibili sviluppi
futuri.
1
Il Centro di Elaborazione Dati
1.1 Introduzione
I Centri di Elaborazione Dati (CED o Data Centers) sono grandi strutture che ospi-
tano un massiccio numero di apparecchiature informatiche1 e l'infrastruttura di supporto
associata. I sottosistemi informatici che costituiscono l'anima dei Data Center sono i ser-
ver e possono servire a molteplici scopi, per esempio il calcolo interattivo, il calcolo di
tipo batch e le transazioni in tempo reale. Questi si occupano di fornire servizi all'utente
ﬁnale, mentre l'infrastruttura di supporto provvede a garantire la necessaria continuità
dell'alimentazione elettrica alle apparecchiature per il funzionamento e il loro opportuno
raﬀrescamento. Tra gli altri sottosistemi informatici vi sono i dispositivi di archiviazione
dati, i dispositivi di rete e i sistemi di supervisione e controllo operativo dell'impianto.
L'infrastruttura di supporto include le unità di alimentazione (Power Supply Units - PSU )
e distribuzione dell'energia elettrica (Power Distribution Units - PDU ), i gruppi di con-
tinuità (Uninterruptible Power Supplies - UPS ), le batterie, l'impianto di illuminazione,
i cablaggi, l'impianto antincendio e altri dispositivi di sicurezza, e l'impianto di condizio-
namento. Quest'ultimo comprende le unità CRAC (Computer Room Air Conditioning,
macchine per il condizionamento dell'aria dei locali che ospitano i server) e i sottosistemi
ad esse associati, come chiller, torri di raﬀreddamento, condensatori, condutture, gruppi
di pompe, tubazioni e sistemi di raﬀreddamento per rack o ﬁle di rack, ventilatori per la
movimentazione dell'aria all'interno dei server. Ogni CED dispone di risorse ridondanti
rispetto a quelle necessarie al suo funzionamento, sia sotto il punto di vista energetico che
infrastrutturale. Questo è dovuto al fatto che i CED sono diventati dei nodi cruciali per
il corretto funzionamento dell'economia e della ﬁnanza mondiale ed è necessario che siano
quasi sempre raggiungibili e che riducano al minimo le possibilità di perdita dei dati.
I dispositivi IT possono essere visti come l'utilizzatore ﬁnale dell'energia messa a di-
sposizione del Data Center, rispetto al quale assolvono il compito di svolgimento delle
operazioni di calcolo. Il loro funzionamento è strettamente dipendente dalla presenza di
un adeguato sistema di alimentazione e condizionamento: il primo deve garantire la conti-
nuità e la stabilità del sostentamento di energia elettrica, mentre il secondo deve smaltire
il calore prodotto dai vari dispositivi, evitando surriscaldamenti che potrebbero portare a
interruzioni del funzionamento dei sistemi o addirittura a danni permanenti alle apparec-
chiature, con i relativi danni per il blocco delle attività. Per la scelta dei server con tutti i
1 Information Technology (IT) Systems
2 Il Centro di Elaborazione Dati
loro componenti è preferibile riferirsi al rapporto tra la frequenza di operazioni eseguite e
la potenza assorbita, piuttosto che far riferimento al solo punto di vista delle prestazioni,
in termini di velocità di calcolo. È bene tener presente che la scelta di un server eﬃciente
porta con sé dei vantaggi indiretti: una minore richiesta di potenza elettrica di cui ga-
rantire qualità e continuità e una minore produzione di calore che deve essere smaltito
dall'impianto di raﬀreddamento.
L'alimentazione in ingresso ai sistemi informatici deve essere continua e di qualità ele-
vata, per cui i dispositivi preposti a tale compito devono ridurre il più possibile gli elementi
di disturbo presenti nell'energia elettrica che possono danneggiare le macchine o interferi-
re con il loro funzionamento. Le principali apparecchiature della catena di alimentazione
elettrica sono:
• unità di distribuzione dell'alimentazione (PDU ): hanno la funzione di distribuire
l'alimentazione nelle varie unità presenti nella sala. In fase di progettazione è molto
importante la scelta della loro posizione in relazione alle modalità con cui si prevede
di eseguire il passaggio dei cavi di alimentazione. Inoltre è opportuno scegliere PDU
nelle quali sia presente anche un sistema di monitoraggio per la visualizzazione dei
consumi istantanei delle apparecchiature collegate e possibilmente dotati anche di
interfacciamento con la rete, al ﬁne di monitorare l'eﬃcienza energetica del CED da
remoto;
• alimentatori (PSU ): servono a trasformare la corrente da alternata (CA o AC in
inglese) a continua (CC o DC in inglese) adeguando i livelli di tensione dell'energia
elettrica fornita ai server. In funzione dell'eﬃcienza del dispositivo, la trasformazione
AC/DC comporta la dissipazione di una parte di energia che dipende dal carico
richiesto. Dato che ciascun server è dotato di un'unità di alimentazione e visto
l'elevato numero di server presenti nei centri di calcolo, ciò si traduce in perdite
signiﬁcative che contribuiscono a diminuire l'eﬃcienza energetica del sistema elettrico
di alimentazione, incrementando il carico termico da dissipare;
• gruppi di continuità (UPS ): devono garantire un'eﬃcienza elevata e la massima pro-
tezione del carico da disturbi e discontinuità di alimentazione. Gli UPS disponibili
sul mercato si dividono in statici e dinamici o rotanti;
• batterie: rappresentano uno degli elementi più critici della catena di alimentazione,
poiché devono intervenire nei momenti di totale interruzione della fornitura di energia
elettrica da parte della rete in casi di emergenza e senza preavviso. Pertanto, è im-
portante mantenere sempre sotto controllo la loro carica ed il corretto funzionamento.
Nei CED le batterie sono generalmente abbinate ai gruppi UPS che provvedono anche
alla loro ricarica. La tipologia più diﬀusa è quella degli accumulatori stazionari;
• cavi: a seconda del segnale che devono trasportare, i cavi di un Data Center si
dividono in due principali tipologie: in rame e in ﬁbra ottica. Nel caso di una
sala CED ad elevata densità di potenza conviene separare i cavi di trasmissione
dati da quelli per l'alimentazione elettrica, per evitare possibili disturbi che possono
comportare malfunzionamenti.
L'uso razionale e sostenibile delle risorse energetiche rappresenta una delle maggiori
sﬁde degli ultimi anni. Allo stesso tempo la tecnologia informatica è diventata indispen-
sabile nella vita di tutti i giorni. Ad oggi la quantità di dati scambiati raddoppia ogni
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due anni, pertanto l'eﬃcienza energetica e la maggior disponibilità di servizi IT devono
crescere parallelamente. I costi energetici dei CED sono divenuti un fattore centrale nella
gestione dell'IT e delle infrastrutture. L'obiettivo dei gestori di Data Center è la massimiz-
zazione dell'eﬃcienza nel rispetto di una serie di vincoli operativi e vincoli sulla aﬃdabilità
e disponibilità dei servizi forniti. L'elevato numero e la natura eterogenea di questi vincoli
rendono complesse le operazioni di controllo del CED. Le notevoli potenzialità espresse
in termini di risparmio economico ed energetico dai vari approcci di controllo ha posto il
problema al centro dell'attenzione. Al ﬁne di favorire l'incremento di eﬃcienza sono stati
sviluppati e usati nuovi algoritmi/sistemi di controllo e una vasta gamma di tecnologie.
In questo contesto, la capacità di implementare algoritmi di controllo basati su modelli
matematici dei dispositivi dell'impianto assume un ruolo cruciale, in quanto sono in grado
di apportare notevoli miglioramenti alle attuali strategie di controllo attraverso lo sfrutta-
mento delle informazioni relative alle modalità con cui le condizioni al contorno e i disturbi
(e.g. condizioni ambientali, carico computazionale, etc.) inﬂuiscono sul consumo globale
di energia elettrica e sulla qualità del servizio fornito all'utente.
1.2 Architettura
L'eﬃcienza di un Data Center e il funzionamento del sistema di condizionamento sono
fortemente inﬂuenzati dalla scelta del luogo in cui si sceglie di realizzare l'impianto e dalla
sua architettura. Oggigiorno l'obiettivo del processo di progettazione architettonica dell'e-
diﬁcio non è più quello di adattare il centro di calcolo alle caratteristiche della sala, bensì
è l'ediﬁcio ad essere costruito in base alle esigenze delle apparecchiature: l'architettura
viene scelta in relazione alle speciﬁche dei dispositivi considerati. Un esempio, è il CED
CLUMEQ realizzato in Canada in cui l'ediﬁcio è stato realizzato in modo tale che il Data
Center sia modulabile, sfruttando le potenzialità oﬀerte dal Free-Cooling per contenere la
richiesta di energia di condizionamento e la possibilità di recuperare il calore prodotto dal
materiale elettronico. La struttura ha forma cilindrica e le macchine sono disposte in mo-
do circolare, concentrando così nel centro la zona calda dalla quale è possibile recuperare
calore, ﬁgura 1.1.
Fig. 1.1: Centro di Elaborazione Dati CLUMEQ costruito nella provincia canadese del Québec.
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Nella fase di progettazione è fondamentale valutare il fabbisogno energetico evitando di
incorrere in sovradimensionamenti che potrebbero comportare un inutile spreco di risorse.
La progettazione di un Data Center energeticamente eﬃciente è un'operazione che richiede
grande attenzione e ingenti investimenti, ma può comportare notevoli vantaggi in fase di
gestione. I dispositivi che compongono un centro di calcolo sono numerosi, ognuno dei
quali non deve essere scelto in maniera autonoma, ma in funzione dell'intera struttura.
I CED possono essere realizzati all'interno di altre strutture (situazione più comune) o
possono richiedere ediﬁci dedicati. In entrambi i casi è importante valutare correttamente
i ﬂussi di energia interni, elettrici e termici. I tre fattori principali da considerare nella fase
di progettazione di un Data Center sono [5]:
• aﬃdabilità, garantita dalla ridondanza delle apparecchiature;
• scalabilità, assicurata dall'uso di componenti modulari, in grado di permettere l'a-
dattamento a situazioni che possono mutare nel tempo e di evitare inutili sovradi-
mensionamenti;
• scelta di macchine e strumentazioni ad alta eﬃcienza.
Questi aspetti devono essere considerati durante la fase di scelta dei componenti, sia che si
tratti dei dispositivi informatici, che di componenti della catena di alimentazione o di parti
dell'impianto di condizionamento. Nello speciﬁco, le principali caratteristiche da tenere
presente durante la realizzazione del progetto sono [6]:
• la posizione della sala all'interno della struttura in caso di nuova costruzione, scelta
in modo da ridurre al minimo il carico termico introdotto dagli apporti solari (even-
tualmente contrastabili attraverso schermature appropriate) o, se presenti, da reparti
produttivi adiacenti. Questo aspetto, se non tenuto in considerazione, è in grado di
incidere negativamente sull'aﬃdabilità e sull'eﬃcienza del Data Center ;
• la facilità di alimentazione della struttura: nel caso di un ediﬁcio dedicato è necessario
analizzare l'eventuale possibilità di costruirlo vicino a centrali elettriche e cabine di
trasformazione. È consigliabile favorire la collocazione in una zona che renda agevole
l'allacciamento alla rete elettrica, possibilmente senza limiti di potenza richiedibile
così da permettere eventuali successive espansioni;
• la vicinanza della struttura a corsi o bacini d'acqua per lo smaltimento del calore;
• la vicinanza a bande di rete con percorsi ridondanti per avere un'alta disponibilità
di sistemi informatici;
• la facilità di accesso alla struttura, strettamente legata ad aspetti come la viabilità,
la vicinanza ai centri urbani, etc);
• la valutazione dei costi delle infrastrutture immobiliari;
• l'altezza della sala: dev'essere tale da permettere un agevole passaggio dei cavi e delle
tubazioni;
• la presenza di un pavimento ﬂottante o di un controsoﬃtto per il passaggio dell'aria
trattata dalle unità di raﬀreddamento;
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• la collocazione dei cablaggi e delle tubazioni deve consentire un facile accesso per le
operazioni di manutenzione in caso di guasti e malfunzionamenti;
• la protezione di tutti i componenti da possibili disturbi esterni e da rischi di interru-
zione o manomissione;
• la possibilità di istallazione di un sistema di Free-Cooling : questo aspetto è legato
soprattutto alla località geograﬁca in cui si desidera realizzare una nuova struttura
o si vuole ristrutturare un CED esistente;
• la valutazione della possibilità di recupero del calore prodotto e della sua utilizzazio-
ne.
Normalmente i dispositivi informatici sono collocati all'interno di `armadi' detti rack2
che vengono disposti uno di ﬁanco all'altro componendo delle ﬁle, distanziate tra loro al
ﬁne di consentire il passaggio degli operatori. La disposizione dei rack è uno dei fatto-
ri fondamentali per l'analisi dell'eﬃcienza della sala CED, in base alla quale avviene il
dimensionamento sia dell'impianto di condizionamento che di quello elettrico. Infatti le
strumentazioni devono essere collocate in modo da sempliﬁcare sia il loro collegamento che
il passaggio dell'operatore per facilitare gli interventi di manutenzione o emergenza. Nel
caso in cui lo spazio a disposizione sia limitato è necessario provvedere ad ottimizzarlo
per evitare il trasferimento dei server in un altro luogo, con il rischio di incorrere in costi
notevolmente maggiori. Per cercare di risolvere problemi di spazio è possibile impiega-
re le unità server blade, ovvero una particolare tipologia di server che include un'elevata
concentrazione di componenti informatici che condividono gli organi ausiliari (alimentato-
ri e ventilatori). La loro conﬁgurazione è tale da poterli considerare come veri e propri
`concentrati' di componenti, appositamente studiati per contenere l'ingombro. Dal punto
di vista funzionale questi sistemi presentano un aumento delle potenzialità di calcolo in
un minore spazio. Questo comporta una maggiore produzione di calore rispetto ai server
tradizionali, ﬁno a 28 kW/rack, e portano alla formazione di zone calde (`hot spots') nelle
quali è necessario prevedere particolari sistemi di raﬀreddamento. Peraltro i server blade
garantiscono un risparmio complessivo rispetto alla conﬁgurazione classica di circa il 10%,
a parità di potenza di calcolo.
In alcuni casi nella stessa sala server si possono avere zone ad alta e bassa densità. Queste
zone comportano carichi termici diﬀerenti che richiedono l'utilizzo di sistemi di raﬀredda-
mento appropriati. In prima approssimazione si possono considerare zone ad alta densità
quelle in cui si ha una potenza elettrica installata per ogni rack maggiore di 5−6 kW , men-
tre si considerano a bassa densità le zone in cui la potenza arriva ﬁno a circa 4 kW/rack,
[5].
È bene notare che una disposizione inadeguata dei server nella sala obbliga a movi-
mentare una quantità di aria molto maggiore rispetto a quella eﬀettivamente richiesta
dall'apparecchiatura IT. Per esempio, la classica conﬁgurazione a corridoi caldi/freddi so-
vente può esibire questo tipo di problematica e costringe il sistema di raﬀreddamento a
produrre aria più fredda di quella eﬀettivamente necessaria per l'apparecchiatura IT. Que-
sto fenomeno è dovuto al fatto che generalmente la regolazione avviene sulla temperatura
della sala e non su quella dei componenti. La conﬁgurazione ﬁsica può persino comportare
2 I rack contengono dei cassetti di dimensione standard in ciascuno dei quali è alloggiata una scheda
hardware, che può essere l'equivalente di un componente specializzato o di un computer autonomo o
semiautonomo. Questo permette di organizzare meglio gli spazi e di gestire adeguatamente l'alimentazione.
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situazioni in cui le diverse unità di raﬀreddamento si trovano ad operare in contrasto tra
loro. Una situazione tipica è quella in cui si hanno alcune unità di raﬀreddamento di una
stessa sala che lavorano umidiﬁcando l'aria ambiente e altre che lavorano in deumidiﬁcazio-
ne, determinando un abbassamento del livello di eﬃcienza complessivo. Inoltre, l'attuale
tendenza ad aumentare la densità di alimentazione nelle sale CED (nuove o ammodernate)
ampliﬁca simili ineﬃcienze, causando inutili sprechi di energia.
Per questi motivi, la fase di progettazione architettonica del Data Center ha assunto un
ruolo fondamentale, in quanto è in grado di ottimizzare sistematicamente la conﬁgurazione
ﬁsica riducendo notevolmente i consumi. Oggigiorno l'ottimizzazione della disposizione
delle apparecchiature del CED è agevolata dall'utilizzo di software CAD (Computer Aided
Design), che consentono di automatizzare alcune operazioni di progetto rendendo il lavoro
più semplice e rapido.
In ﬁgura 1.2 è proposta la conﬁgurazione a corridoi caldi/freddi (Hot-Cold Aisles), in
cui l'aria in uscita dal sistema CRAC viene immessa in un plenum realizzato sotto al
pavimento rialzato della stanza e fatta entrare nei corridoi freddi tra due ﬁle consecutive
di rack attraverso delle piastrelle perforate per eﬀetto della pressione statica che si crea
all'interno del plenum. Si crea così un `muro' di aria fredda dal quale le ventole frontali dei
server attingono per soﬃare l'aria di raﬀreddamento sull'hardware dei server. Le correnti
in uscita sfociano dal retro degli apparati in un corridoio caldo condiviso con un'altra ﬁla
di server. Quindi, ogni ﬁla di rack condivide un corridoio freddo e uno caldo con le ﬁle
adiacenti.
1.2.1 Disposizione dei rack
La disposizione delle unità rack è in grado di inﬂuenzare notevolmente le prestazioni dei
sistemi di raﬀreddamento tradizionali, in cui l'immissione di aria fredda avviene attraverso
bocchette o piastre forate poste sul pavimento ﬂottante. In questa situazione è fonda-
mentale ottimizzare i ﬂussi di aria in relazione alle unità presenti e alle potenze installate,
posizionando correttamente le mattonelle dalle quali fuoriesce aria fredda al ﬁne di evitare
fenomeni di miscelazione tra l'aria calda in uscita dalle apparecchiature IT e quella fredda
proveniente dal pavimento. Posizionare i diﬀusori senza la dovuta accortezza potrebbe
anche rendere inutile la separazione tra corridoio caldo e freddo limitandone i vantaggi,
pertanto i diﬀusori di mandata devono essere posizionati il più vicino possibile alle prese
d'aria delle macchine mantenendo l'aria fredda nei corridoi freddi. Quindi, in caso di distri-
buzione dell'aria sotto il pavimento, le mattonelle forate devono essere sistemate solo nei
corridoi freddi. Le stesse osservazioni valgono nel caso di distribuzione eﬀettuata dall'alto,
in cui i diﬀusori devono essere collocati solo sopra i corridoi freddi, assicurandosi che il
ﬂusso sia diretto verso il basso andando a cadere nel corridoio freddo. Per evitare sprechi
inutili, i diﬀusori in prossimità degli armadi spenti devono essere chiusi. Per scongiurare il
rischio di indesiderate riduzioni o inversioni del ﬂusso è buona norma quella di utilizzare
un semplice misuratore della velocità dell'aria che permetta di controllare se il diﬀusore
sia sistemato in modo da garantire la corretta pressione statica. Per quanto riguarda la
ripresa dell'aria calda in uscita dalle apparecchiature, questa deve avvenire con estrema
precisione per fare in modo che non si veriﬁchi miscelazione con il ﬂusso freddo in ingresso.
In alcuni casi la ripresa può avvenire attraverso bocche di ripresa poste sopra il corridoio
caldo che portano l'aria all'interno di un controsoﬃtto. In alternativa è possibile realizzare
un sistema di canalizzazione dell'aria collegato alle unità CRAC. I fenomeni di miscelazione
tra aria calda e fredda sono quasi inevitabili nei casi in cui la conformazione della sala CED
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Fig. 1.2: Esempio di Centro di Elaborazione Dati con approccio a corridoi caldi/freddi.
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non permetta di realizzare né il pavimento ﬂottante né il controsoﬃtto, rendendo necessa-
rio raﬀreddare l'intera aria all'interno della sala con una richiesta di energia sicuramente
maggiore. In questi casi diventa fondamentale generare comunque un movimento separato
di aria calda rispetto a quella fredda attraverso l'ottimizzazione della disposizione degli
rack. La corretta disposizione delle grate di immissione, delle bocche di ripresa e delle
unità CRAC è uno dei punti più importanti per l'eﬃcienza energetica di un Data Center.
Nelle istallazioni esistenti le ineﬃcienze del sistema di distribuzione e ripresa dell'aria sono
spesso rimediabili attraverso interventi, semplici ed economici, di canalizzazione dell'aria
calda o fredda al ﬁne di evitare miscelazioni dell'aria.
L'attuale tendenza a dotare ogni armadio di apparecchi sempre più compatti (e.g.
server blade) comporta un notevole incremento di potenza richiesta da ciascun rack, de-
terminando un forte aumento della quantità di calore da dissipare con densità puntuale
o uniforme all'interno della sala CED. In questo caso i sistemi con immissione d'aria da
pavimento ﬂottante non sono suﬃcienti per coprire il carico di intere sale server composte
da rack ad elevata densità, rendendo necessaria l'installazione, nella ﬁla o nel rack, di nuovi
sistemi di raﬀreddamento a liquido o integrati. Se invece il numero di nuclei ad elevata
densità è contenuto, è opportuno distribuirli in modo omogeneo sull'intera superﬁcie in
modo da evitare la formazione di punti caldi.
Per ovviare a questi problemi si possono utilizzare sistemi di canalizzazione dell'aria tali
da garantire una adeguata quantità di aria fredda in modo da evitare pericoli di surriscal-
damento nelle zone più calde. In alternativa, se i rack a elevata densità di potenza sono
numerosi, è possibile anche avvicinarli e creare un'isola calda a più alta temperatura e im-
piegare sistemi di raﬀreddamento dedicati in grado di integrarsi o addirittura di sostituire
il sistema di raﬀreddamento già esistente (e.g. unità di raﬀreddamento per ﬁle da integrare
tra due armadi, rack con uno scambiatore di calore disposto internamente).
1.2.2 Disposizione dei sistemi di cablaggio
Un altro aspetto molto importante da tenere in considerazione nel progetto di Data
Center è la collocazione dei sistemi di cablaggio: la presenza di un considerevole numero
di apparati comporta un'elevata densità di cavi. L'ottimizzazione è eseguita a più livelli:
all'interno del rack in cui sono posizionate le apparecchiature IT, nel collegamento delle
macchine all'interno della sala e in quello con gli elementi esterni alla sala. Non vanno
sottovalutati i vantaggi energetici che derivano da una corretta disposizione dei princi-
pali collegamenti tra singoli cabinet e server. Generalmente, se si utilizza un sistema di
raﬀreddamento ad aria, vengono sfruttati gli spazi in cui passa il ﬂusso d'aria refrigerata
(pavimenti ﬂottanti o controsoﬃtti) per far passare anche i cavi. In questo caso è necessario
assicurarsi che la loro posa non ostruisca il ﬂuire dell'aria di raﬀreddamento. L'ostruzione
determinerebbe un aumento delle perdite di carico con conseguente incremento della spesa
energetica dei ventilatori. È opportuno realizzare anche il collegamento delle singole mac-
chine server in modo ordinato così da non ostacolare il passaggio dell'aria di raﬀreddamento
all'interno della macchina, favorendo al tempo stesso anche gli interventi di manutenzione
ed emergenza.
1.2.3 Sistema di illuminazione
Nell'ottica del risparmio energetico, bisogna prevedere l'utilizzo di sistemi di illumi-
nazione eﬃcienti, tenendo presente che la potenza assorbita dal sistema di illuminazione,
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oltre a costituire un consumo diretto, comporta un ulteriore apporto termico da dissipare.
Oggigiorno si sfruttano impianti di illuminazione a LED (Light Emission Diode), che rap-
presentano la tecnologia più eﬃciente nel campo dell'Illuminotecnica e garantiscono con-
sumi ridotti, eﬃcienza luminosa in termini di rapporto tra il ﬂusso luminoso e la potenza
assorbita, e lunga durata (oltre 50000h) non inﬂuenzata dal numero di accensioni e spe-
gnimenti.
Anche per questi sistemi la gestione risulta importante; evitando accensioni inutili e ri-
correndo a sistemi di controllo automatici dotati di dispositivi (sensori di presenza, tem-
porizzatori, etc.) in grado di garantire l'accensione e il livello di illuminamento minimo
necessario.
1.2.4 Approccio modulare
In passato i componenti dei CED venivano implementati singolarmente, ma questo
comportava la realizzazione di un'infrastruttura complessa e ingestibile poiché composta
di dispositivi non ottimizzati per funzionare in maniera coordinata. La gestione di questi
componenti risultava particolarmente complessa a causa della necessità di combinare più
sistemi di gestione che non sempre garantivano il livello di controllo necessari per un fun-
zionamento ottimale. Per ovviare a questo tipo di problema e per garantire una adeguata
ridondanza di risorse in termini di alimentazione elettrica e di unità di raﬀreddamento,
negli ultimi anni in fase di progetto dell'architettura del Data Center si opta per una logi-
ca modulare, in cui i sistemi IT e i dispositivi di supporto sono raggruppati e disposti in
molteplici zone indipendenti tra loro, [7]. La modularità può essere deﬁnita come una tec-
nica per la realizzazione di sistemi di grandi dimensioni attraverso sottosistemi più piccoli
in cui ciascuna zona è dotata dei propri sottosistemi IT e della propria infrastruttura di
supporto, interfacciati opportunamente tra loro. Sebbene la soluzione di collegare insieme
tutti i sottosistemi in moduli completi e indipendenti non sia praticabile, l'architettura
di un Data Center modulare deve prevedere la possibilità di raggruppare i sottosistemi
in modo da poterli distribuire in modo logico e coerente. Il collegamento dei moduli è
una proprietà dell'architettura dei Data Center che deﬁnisce la modalità con cui i diversi
sottosistemi interagiscono. A diﬀerenza di quanto accadeva in passato, quando il concetto
di interrelazione inﬂuenzava solo marginalmente il progetto delle capacità globali del CED
(e.g. la capacità totale dei refrigeratori, la quadratura, la capacità dei moduli CRAC,etc.),
l'odierno approccio modulare coinvolge tutti gli elementi dell'impianto, concentrandosi su
più aspetti come la modularità dei dispositivi, la modularità dei sottosistemi e l'interre-
lazione dei moduli. Questo, oltre ad aumentare l'eﬃcienza del CED, ha reso possibile
anche la standardizzazione delle caratteristiche progettuali dei vari dispositivi, i quali de-
vono presentare speciﬁche tali da eliminare o sempliﬁcare le attività di pianiﬁcazione e
adattamento, garantendo la possibilità di ampliamenti rapidi del Data Center.
1.3 Sistema di Raﬀreddamento
Il progetto del sistema di raﬀreddamento deve rispondere alle reali necessità della sala
server evitando inutili sovradimensionamenti, prevedendo l'installazione di macchine in
ridondanza per garantire il più alto grado possibile di sicurezza e continuità del CED. A
tal ﬁne, i parametri principali da tenere in considerazione sono:
10 Il Centro di Elaborazione Dati
• la potenza termica totale da dissipare che è sviluppata da tutte le apparecchiature
presenti;
• la distribuzione spaziale della potenza termica da dissipare con individuazione delle
aree più calde della sala;
• la temperatura di funzionamento delle macchine;
• la tipologia del sistema di raﬀreddamento da utilizzare;
• la possibilità di sfruttare il Free-Cooling.
In fase di progettazione è possibile disporre di software di simulazione dei carichi termi-
ci e degli impianti di condizionamento. Un esempio è rappresentato dai software CFD
(Computational Fluid Dynamics) in grado di descrivere i fenomeni termoﬂuidodinamici
che interessano la movimentazione dei ﬂussi d'aria, i quali possono servire per scegliere la
migliore disposizione del sistema di bocchette di immissione dell'aria fredda e di ripresa
dell'aria ambiente esausta.
Un impianto di condizionamento ad alta eﬃcienza deve soddisfare requisiti del tipo:
• controllo continuo e preciso delle condizioni termoigrometriche (temperatura e umi-
dità) dell'aria in vicinanza degli apparecchi IT;
• sistema di regolazione ottimizzato in base alle eﬀettive richieste delle macchine;
• impianto di condizionamento con componenti ad alta eﬃcienza.
Altresì, è opportuno valutare la possibilità di utilizzare sistemi di raﬀreddamento dif-
ferenti in funzione delle esigenze delle singole aree della sala, nel caso in cui al suo interno
vi sia una distribuzione fortemente disomogenea dei carichi termici per unità di superﬁcie
(kW/m2) o per unità di armadio rack (kW/rack).
È possibile eseguire una prima classiﬁcazione di questi sistemi proprio in relazione alla
densità di carico, [5]:
• Sale a bassa densità di potenza: l'aria fredda è prodotta da varie unità CRAC,
situate ai lati dalla sala, oppure da sistemi centralizzati. I ﬂussi d'aria investono le
macchine passando attraverso un pavimento ﬂottante o un controsoﬃtto, garanten-
do il raﬀreddamento della apparecchiature, a fronte di un notevole incremento degli
ingombri. In questo caso è di fondamentale importanza la separazione del ﬂusso del-
l'aria calda di ritorno dalle macchine e di quello dell'aria fredda immessa. Per questo
motivo si creano corridoi di aria calda alternati a corridoi di aria fredda, nei quali
sono presenti le bocchette di immissione dell'aria, e per scongiurare il rischio di mi-
scelazione dei due ﬂuidi è possibile chiudere completamente il corridoio caldo/freddo
o deviare i ﬂussi installando dei pannelli in posizioni opportune. Inoltre, per separare
completamente i corridoi, è possibile creare una serie di canalizzazioni con bocchette
di ripresa che riportano l'aria calda alle unità CRAC. Questa tipologia di impianto
di raﬀreddamento è suﬃciente per potenze termiche da dissipare per ogni armadio
ﬁno a 3− 4 kW/rack;
• Sale ad alta densità di potenza: se la potenza installata per ogni rack supera i 5−
6 kW/rack può diventare indispensabile l'uso di sistemi di raﬀreddamento puntuali,
situati in prossimità delle sorgenti di calore. In questo caso le principali soluzioni
tecnologiche utilizzate sono:
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 sistemi di raﬀreddamento per ﬁle;
 sistemi di raﬀredamento per unità (o rack);
 sistemi di raﬀreddamento a liquido diretto sul componente all'interno del server.
I sistemi appena elencati possono integrarsi con un sistema di raﬀreddamento classico
a bassa densità o sostituirlo completamente. In quest'ultimo caso non è richiesta la
presenza di un pavimento ﬂottante per il passaggio dell'aria.
I principali vantaggi dei rack ad alta densità sono:
 minori costi di gestione, poiché si opera asportando calore solo localmente;
 minor ingombro.
In relazione alle soluzioni impiantistiche appena illustrate è possibile operare una se-
conda classiﬁcazione dei sistemi di raﬀreddamento:
• impianti ad aria centralizzata: possono essere costituiti da più unità di condiziona-
mento indipendenti posizionate a lato della sala (CRAC e HVAC -Heating, Venti-
lation, Air Conditioning) e aventi un sistema di regolazione comune, o da sistemi
centralizzati UTA (Unità di Trattamento Aria). Questa seconda soluzione è poten-
zialmente la più vantaggiosa in termini di risparmio energetico, data la possibilità
di usare motori e ventilatori più grandi caratterizzati da una maggiore eﬃcienza,
e di spazio occupato nella sala, poiché permette di evitare l'installazione di altre
unità. Generalmente impianti di questo tipo vengono leggermente sovradimensio-
nati, comportandone spesso un funzionamento parzializzato durante l'operatività.
La distribuzione dell'aria avviene attraverso condutture disposte in maniera tale da
minimizzare la caduta di pressione e quindi la spesa energetica dei ventilatori. Per
questo motivo le condotte usate nei CED sono solitamente più grandi di quelle utiliz-
zate nei sistemi di condizionamento per gli uﬃci, dato che il funzionamento nei Data
Center avviene per un tempo (numero di ore annuo) molto più elevato. Le UTA sono
collocate frequentemente sopra al tetto dell'ediﬁcio consentendo di svolgere le attività
di manutenzione al di fuori della sala server. Inoltre, il basso numero dei componenti
dell'impianto e la loro collocazione in un'unica zona dell'ediﬁcio consente di ridurre
la frequenza degli interventi e di aumentare la facilità di esecuzione delle operazioni
di manutenzione e di riparazione in caso di guasti.
La ridondanza è garantita utilizzando due unità in parallelo, dimensionate in modo
che ciascuna sia in grado di coprire tutto il fabbisogno della sala in caso di guasto
dell'altra.
Per una regolazione più precisa dell'impianto, invece di rilevare la temperatura dell'a-
ria della stanza, conviene utilizzare dei sensori di temperatura posizionati all'interno
dei rack. La posizione di questi sensori è molto importante per avere un dato che
rispecchi le reali necessità operative del CED. Oltre alla temperatura è fondamentale
tenere sotto controllo anche il livello di umidità dell'aria: un'umidità troppo elevata
può dare origine a fenomeni di condensazione mentre un'umidità troppo bassa favo-
risce la possibilità di insorgere di scariche elettriche potenzialmente dannose per le
apparecchiature elettroniche;
• sistemi di raﬀreddamento per ﬁle: sono unità di condizionamento utilizzate in siste-
mi con densità di potenza elevata e installate tra due rack per coprire il carico di
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raﬀreddamento non garantito dall'impianto ad aria centralizzata. In questo modo si
evita di occupare lo spazio che sarebbe richiesto se le unità fossero collocate lungo il
perimetro riducendo lo spazio percorso dai ﬂussi d'aria e diminuendo la miscelazione
delle correnti di aria calda e aria fredda. Si ottiene così una distribuzione prevedibile
dei ﬂussi d'aria alle apparecchiature IT che consente di controllare con maggior pre-
cisione la loro temperatura e permette quindi una regolazione automatica in base alle
richieste eﬀettive. Inoltre, aggiungendo delle ventole a velocità variabile si può rego-
lare la loro velocità di rotazione in modo direttamente proporzionale alla quantità di
calore da dissipare, evitando sprechi di energia. Dunque, la combinazione di questi
fattori porta a incrementare l'eﬃcienza del sistema di condizionamento rispetto alle
soluzioni centralizzate, mantenendo la formazione di un corridoio caldo e uno freddo.
A tal proposito, per dividere l'aria calda da quella fredda in molti casi il corridoio
caldo viene completamente chiuso ai lati e in alto.
L'integrazione completa dei sistemi di raﬀreddamento nella ﬁla è una soluzione adot-
tabile anche in CED già esistenti, nei quali l'impianto di condizionamento non è più
in grado di coprire il fabbisogno, anche perché non necessita della presenza del pa-
vimento ﬂottante e si rende compatibile con un ampio numero di luoghi in cui poter
realizzare un Data Center;
• sistemi di raﬀreddamento per unità (o rack): si tratta di sistemi ad espansione diretta
(compressore, scambiatori di calore e valvola di laminazione) chiusi ermeticamente e
contenuti nel rack stesso o posti in un contenitore collocati sopra il rack. Generalmen-
te sono totalmente indipendenti e utilizzati in sistemi ad elevata densità di potenza
(anche superiori a 15 kW ) quando non vi è la possibilità di disporre di un locale da
predisporre per accogliere il centro di calcolo o non è possibile installare sistemi di
raﬀreddamento dedicati. I rack sono chiusi ermeticamente e al loro interno viene
realizzato un ﬂusso d'aria continuo opportunamente raﬀreddato e fatto circolare nei
server, riuscendo a dissipare potenze frigorifere di circa 20 kW . Il calore asportato
dall'interno del rack può essere scambiato con l'ambiente esterno o, se presente, con
l'impianto di raﬀreddamento della sala;
• sistemi di raﬀreddamento a liquido diretto sul componente: è un raﬀreddamento di
precisione in cui un ﬂuido, solitamente acqua refrigerata, viene fatto passare attra-
verso appositi canali posti a contatto diretto con la CPU (Central Processing Unit)
e gli altri componenti elettronici per asportarne il calore. Raﬀreddare direttamente
i componenti permette di non tenere in considerazione la temperatura dell'aria della
sala, evitando il rischio di sprecare notevoli quantità di energia. Questi sono sistemi
molto eﬃcienti e possono dissipare una potenza termica molto elevata, fornendo la
possibilità di essere supportati dal Free-Cooling. Inoltre, questa soluzione consente
di eliminare tutti i ventilatori, sia quelli per la movimentazione dell'aria all'interno
di ogni singolo server sia quelli delle unità CRAC all'interno della sala, ottenendo
una riduzione dei consumi e un risparmio in termini di ingombri. Tuttavia vengono
introdotti i consumi legati alle pompe per la movimentazione del liquido.
Una soluzione alternativa prevede di far passare il ﬂuido in uno scambiatore di calore
posto nel rack per raﬀreddare il ﬂusso d'aria al suo interno innescato da alcune ven-
tole. Questo sistema può essere totalmente indipendente o integrato alle unità locali
di condizionamento CRAC. Inoltre si può prevedere l'integrazione con il Free-Cooling
indiretto ove possibile, per massimizzare l'eﬃcienza.
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Il costo iniziale è maggiore dei sistemi tradizionali ma i vantaggi dal punto di vista
dei costi operativi sono notevoli. I vantaggi del raﬀreddamento a liquido sono:
 la rimozione del calore alla fonte elimina il rischio di miscelamento;
 le pompe sono più eﬃcienti dei ventilatori;
 la soluzione con liquido che attraversa i condotti a diretto contatto con la fonte
di calore garantisce maggiori coeﬃcienti di scambio termico;
 a fronte di costi di investimento elevati, il potenziale di risparmio energetico è
molto grande;
 in commercio sono presenti varie soluzioni di raﬀreddamento a liquido, [8];
• Free-Cooling : è una tecnica di raﬀreddamento che permette di sfruttare le condizioni
ambientali esterne per raﬀreddare direttamente il Data Center, senza dover ricorrere
a macchine frigorifere, se non per l'eventuale deumidiﬁcazione. Questo può accadere
quando l'aria esterna è a temperatura inferiore rispetto all'ambiente da condizio-
nare. Inoltre, la possibilità di spegnere le macchine del sistema di raﬀreddamento,
soprattutto se dotati di compressori, permette di ottenere un considerevole risparmio
energetico, soprattutto se si considera che il raﬀreddamento del Data Center dev'es-
sere garantito sia in estate che in inverno per tutte le ore della giornata. Pertanto,
il risparmio energetico risulta essere tanto più elevato quanto più a lungo durante
l'anno la temperatura esterna rimane inferiore temperatura richiesta per il raﬀredda-
mento dell'ambiente. L'integrazione di questi impianti con sistemi già esistenti che
sfruttano acqua per il raﬀreddamento non è molto onerosa e non è da sottovalutare
la possibilità di usare i chiller già esistenti come elementi di emergenza per coprire i
carichi di picco.
Esistono due tipologie di Free-Cooling :
 diretto: l'aria esterna a bassa temperatura è spinta all'interno della sala dopo
averla opportunamente ﬁltrata e umidiﬁcata/deumidiﬁcata per adeguarla alle
condizioni interne. Un particolare esempio di Free-Cooling Diretto è il Raﬀredda-
mento Adiabatico Diretto (RAD): l'aria in ingresso viene introdotta in un'unità
di trattamento che la sottopone al processo di saturazione adiabatica, 3.2.1,
spruzzando acqua nebulizzata con temperatura pari a quella a bulbo bagnato
dell'aria stessa. Il ﬂusso d'aria cede calore alle micro-gocce d'acqua provocan-
done la vaporizzazione e diminuendo la propria temperatura. In questo modo,
si ottiene anche un incremento di umidità dell'aria in ingresso;
 indiretto: generalmente consiste nel raﬀreddare, in parte o completamente con
aria esterna, l'acqua refrigerata dell'impianto di raﬀreddamento esistente e far-
la ﬂuire direttamente nell'evaporatore o portarla raﬀreddare uno scambiatore
intermedio. Normalmente questo processo viene eseguito in una torre di raf-
freddamento, anche se esistono in commercio unità CRAC che integrano già al
proprio interno il Free-Cooling Indiretto. Durante la stagione estiva il sistema
si comporta come un apparecchio di raﬀreddamento ad espansione diretta tra-
dizionale con circuito chiuso, dove il calore sottratto all'ambiente viene ceduto
all'acqua di un condensatore a piastre, alloggiato internamente al condizionato-
re, e dissipato nella torre evaporativa. Al diminuire della temperatura esterna,
l'acqua raﬀreddata dalla torre può essere utilizzata direttamente per il raﬀredda-
mento del locale condizionato. In tal caso l'acqua fredda circola in una batteria
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supplementare che precede la batteria del condizionatore con un funzionamento
misto: sia il circuito ad espansione diretta sia il circuito ad acqua contribuisco-
no allo smaltimento del carico termico, riducendo così la potenza assorbita dai
compressori. Se la temperatura dell'aria esterna consente di raﬀreddare l'acqua
ad una temperatura tale da riuscire a coprire l'intero carico termico, il circuito
frigorifero viene escluso completamente, e il raﬀreddamento è aﬃdato alla sola
acqua che circola nella batteria supplementare.
Un particolare esempio di Free-Cooling Indiretto è il Raﬀreddamento Adiabatico
Indiretto (RAI ) in cui l'aria prelevata dall'esterno viene saturata adiabatica-
mente spruzzando acqua nebulizzata che vaporizza sottraendo calore all'aria, la
quale si raﬀredda e umidiﬁca. Questa poi viene usata per raﬀreddare attraverso
una batteria alettata il ﬂuido del circuito di raﬀreddamento del Data Center o
per raﬀreddare il ﬂusso d'aria che entra in ambiente attraverso uno scambiatore
compatto aria-aria. Quest'ultimo è il caso analizzato in questo elaborato. Una
variante rispetto a questa soluzione è rappresentata dal Raﬀreddamento Eva-
porativo Indiretto (REI ), in cui il processo di umidiﬁcazione dell'aria avviene
direttamente nei canali bagnati di scambiatore compatto aria-aria, favorendo
così la sottrazione del calore all'aria che dev'essere raﬀreddata.
Uno dei vantaggi del Free-Cooling, soprattutto di tipo indiretto, è la possibilità di
introdurlo a posteriori nei CED esistenti, mediante l'aggiunta di alcune componenti
all'impianto, senza modiﬁcarne radicalmente la conﬁgurazione.
In entrambi i sistemi la gestione è aﬃdata ad un sistema di controllo, il quale sceglie la
conﬁgurazione degli ingressi più adatta in base alle condizioni operative (temperatura
interna, temperatura esterna, carichi termici, etc.).
Di seguito sono illustrate le caratteristiche principali dei sistemi a Raﬀreddamento
Adiabatico Indiretto ed a Raﬀreddamento Evaporativo Indiretto:
• I sistemi a Raﬀreddamento Adiabatico Indiretto raﬀreddano un ﬂusso d'aria secon-
daria (aria di processo o Process air o Secondary air o Exhaust air) attraverso un
processo di saturazione adiabatica in un umidiﬁcatore e lo sfruttano per raﬀreddare
indirettamente un ﬂusso d'aria primaria (aria prodotta o Product air o Primary air
o Supply air) attraverso le superﬁci di scambio di uno scambiatore aria-aria, prima
che questa sia immessa nell'ambiente da climatizzare. Questo tipo di sistema viene
utilizzato per ovviare ai problemi che riguardano l'umidiﬁcazione dell'aria primaria
tipica dei sistemi a Raﬀreddamento Adiabatico Diretto. Il principio di funzionamento
dei sistemi RAI prevede, infatti, di evitare l'alterazione del grado di umidità dell'aria
che viene immessa in ambiente. Rispetto ai tradizionali sistemi di raﬀreddamento a
compressione di vapore presentano il vantaggio di poter ridurre i consumi energetici,
soprattutto quelli legati all'utilizzo di combustibili fossili necessari alla produzione di
energia elettrica assorbita dal compressore che risultano essere decisamente più ele-
vati rispetto a quelli dovuti alla pompa dell'acqua del saturatore adiabatico. I limiti
maggiori dei sistemi RAI riguardano l'elevata dipendenza dalle condizioni climati-
che dell'ambiente esterno e dalle condizioni di temperatura ed umidità dello spazio
climatizzato: come detto, la forza motrice del raﬀreddamento adiabatico diretto ed
indiretto è la diﬀerenza tra la temperatura a bulbo secco dell'aria primaria in ingresso
e la temperatura a bulbo bagnato dell'aria secondaria, pertanto maggiore è questa
diﬀerenza e maggiore risulta essere l'eﬀetto del raﬀreddamento adiabatico attraverso
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l'umidiﬁcatore. Quindi, considerando un sistema che preleva l'aria secondaria dal-
l'esterno installato in regioni con clima umido o mite, la diﬀerenza di temperatura
sopra citata potrebbe risultare eccessivamente ridotta, determinando capacità di raf-
freddamento molto piccole. Inoltre, l'instabilità delle condizioni dell'aria esterna (in
termini di temperatura e umidità) potrebbe causare un comportamento instabile nel
sistema RAI.
Nei sistemi RAI i processi di umidiﬁcazione dell'aria secondaria e di raﬀreddamento
dell'aria primaria avvengono in due zone e momenti separati, pertanto la creazione
del modello e l'analisi delle prestazioni di questi sistemi è relativamente semplice, dato
che i meccanismi di scambio di massa e di calore si veriﬁcano in due momenti separati
a carico di due dispositivi diversi: un umidiﬁcatore e uno scambiatore aria-aria.
Questi sistemi possono essere usati anche per raﬀreddare altri ﬂuidi rispetto all'aria
primaria e la loro crescente diﬀusione è dovuta alla semplicità strutturale e alla cre-
scente attenzione nei confronti di sistemi di trattamento dell'aria in grado di sfrut-
tare risorse energetiche naturali, senza dover ricorrere all'uso di refrigeranti. Questi
dispositivi riescono a raﬀreddare gli ambienti evidenziando, infatti, coeﬃcienti di
prestazione COP decisamente elevati (15÷ 20), signiﬁcativamente maggiori rispetto
a quelli garantiti dai sistemi convenzionali a compressione di vapore o dai sistemi ad
assorbimento, utilizzando semplicemente l'acqua come mezzo di raﬀreddamento.
• Nei sistemi a Raﬀreddamento Evaporativo Indiretto l'umidiﬁcazione dell'aria secon-
daria ed il raﬀreddamento dell'aria primaria avvengono nello stesso spazio ed allo
stesso momento. L'aria secondaria viene umidiﬁcata direttamente nello scambiato-
re di calore aria-aria lambendo un ﬁlm d'acqua depositato sulle superﬁci dei canali
`bagnati' del dispositivo attraverso un getto nebulizzato, schematicamente illustrato
in ﬁgura 1.3. In questo caso, quindi, il trasferimento di calore e quello di massa
avvengono simultaneamente e questo rende la creazione dei modelli e l'analisi del-
le prestazioni termiche molto complicata. Per lo stesso motivo sono stati, e sono
tuttora, oggetto di numerosi studi e pubblicazioni in ambito tecnico-scientiﬁco.
Fig. 1.3: Principio di funzionamento di un sistema REI.
L'aria primaria passa nei canali `asciutti'3 dello scambiatore (dry channels) e viene
raﬀreddata attraverso uno scambio di calore con le pareti. Tale meccanismo è in-
dotto dal trasferimento di calore latente che avviene durante la fase di evaporazione
del ﬁlm d'acqua e, quindi, di umidiﬁcazione dell'aria secondaria che attraversa il
lato `bagnato' (wet channels). L'aria lambisce il ﬁlm liquido facendolo evaporare e
determinando una diminuzione della temperatura della superﬁcie bagnata.
In precedenza si è accennato alla possibilità che oﬀrono i sistemi RAD e RAI di abbi-
nare il raﬀreddamento adiabatico al Free-Cooling. Questo, infatti, è quel che si può ritenere
3 I canali `asciutti' e quelli `bagnati' sono alternati tra loro.
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Fig. 1.4: Sistema REI con scambiatore a ﬂussi incrociati compatto aria-aria.
accada quando la temperatura a bulbo secco dell'aria primaria, nel caso dei sistemi RAD,
o dell'aria primaria e secondaria, se entrambe sono prelevate dall'esterno nei sistemi RAI,
risulta essere inferiore alla temperatura a bulbo secco dell'aria dell'ambiente climatizzato.
Quando, invece, la temperatura esterna assume valori superiori alla temperatura dell'am-
biente climatizzato, l'unico processo che è possibile sfruttare per raﬀreddare l'aria è la
saturazione adiabatica. Inoltre, per entrambe le tipologie di sistemi deve essere prevista
la possibilità di operare con il solo Free-Cooling quando le condizioni lo consentono: man
mano che la temperatura dell'aria in ingresso al saturatore diminuisce, diminuisce anche il
salto di temperatura che si può ottenere dalla saturazione adiabatica e con esso tende a ri-
dursi la convenienza di tale operazione. In questa situazione può risultare economicamente
vantaggioso spegnere la pompa del saturatore, riducendo così sia i consumi d'acqua che di
energia elettrica. Inﬁne, in presenza di umidiﬁcazione dell'aria nei sistemi RAI, un deciso
abbassamento di temperatura dell'aria esterna potrebbe causare problemi di ghiacciamento
ed ostruzione dei canali dello scambiatore, con conseguente forte aumento delle perdite di
carico e brusca riduzione delle capacità di scambio termico. Ragionamenti analoghi sono
validi per i sistemi REI.
1.3.1 Controllo della temperatura
L'eﬃcienza energetica di un CED è fortemente legata ai valori di riferimento scelti per
la temperatura e l'umidità all'interno della sala, i quali determinano i consumi energetici
degli impianti di climatizzazione, che generalmente rappresentano circa il 30% dei consumi
totali. I valori operativi nominali di temperatura e umidità vanno scelti in fase di proget-
tazione in relazione alle caratteristiche delle apparecchiature informatiche e del sistema di
condizionamento. Inoltre bisogna tener presente il ruolo fondamentale assunto dal sistema
di gestione e controllo della temperatura interna della sala, la quale può anche essere con-
trollata in tempo reale, e della temperatura di lavoro delle apparecchiature. Gli intervalli
di temperatura e umidità relativa di riferimento sono quelli deﬁniti nel 2008 dall'associa-
zione ASHRAE (American Society of Heating, Refrigerating and Air Conditioning) in [1]
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e dall'ente europeo ETSI (European Telecomunications Standards Institute) con la norma
ETSI EN 300 019-1-3. Nella tabella 1.1 sono riportati i valori dell'ASHRAE relativi alla
ﬁgura 1.5a e riferiti all'aria in ingresso all'apparato in considerazione. Gli intervalli di tem-
peratura forniti dall'ASHRAE sono stati ripresi come riferimento anche all'interno delle
linee guida emesse dall'Unione Europea nella forma di un Codice di Condotta per i Data
Center (Code of Conduct on Data Center). In ﬁgura 1.5b sono riportati i valori ETSI
riguardanti i parametri di lavoro degli apparati di telecomunicazione estesi agli ambienti
tipo Data Center: il funzionamento normale delle apparecchiature rappresentato dalla zona
verde, la zona rossa in cui possono operare solo per il 10% della loro vita e quella celeste
in cui possono operare solo per l'1% del tempo senza degradare le prestazioni funzionali e
l'aﬃdabilità. Questi sono gli intervalli di temperature di funzionamento che devono essere
rispettati dai produttori di apparecchiature informatiche a partire da Gennaio 2012.
ASHRAE 2008
Tmin 18
Tmax 27
URmin Temperatura di rugiada 5.5
URmax 60% e temperatura di rugiada 5.5
Tab. 1.1: Campi di temperatura e umidità relativa forniti dall'ASHRAE.
Gli intervalli descritti in queste norme si applicano generalmente a tutti i dispositivi
nel Data Center a meno che non siano i costruttori stessi a indicare valori diversi. Frequen-
temente infatti è il produttore del server a speciﬁcare la temperatura consigliata dell'aria
di raﬀreddamento in ingresso al rack. È importante eseguire un rigido controllo del livello
di umidità dell'aria in ingresso attraverso l'uso di appositi sensori, al ﬁne di scongiurare
l'insorgere di eventuali scariche elettriche dovute ad un valore di umidità troppo bassa
e fenomeni di condensazione su superﬁci fredde tanto più probabili quanto più elevato è
il livello di umidità dell'aria. Il controllo dell'umidità è essenziale nel caso si sfrutti il
Free-Cooling Diretto. Spesso, infatti, l'aria esterna molto fredda presenta valori di umidità
bassi e deve essere umidiﬁcata. In tabella 1.2 sono riportati gli intervalli di temperatura e
umidità relativa solitamente consigliati dai costruttori dei dispositivi.
Range massimo
Temperatura [ ] 15− 32
Umidità Relativa [%] 20− 80
Tab. 1.2: Intervalli di temperatura e umidità relativa forniti dai costruttori di server.
Una possibile strategia per diminuire il fabbisogno energetico dell'impianto di condizio-
namento consiste nell'aumentare di qualche grado la temperatura di riferimento della sala.
Secondo le raccomandazioni riportate dall'ASHRAE la temperatura all'interno della sala
CED dovrebbe essere compresa nell'intervallo 18− 27, ma come illustrato in precedenza
i costruttori solitamente suggeriscono un intervallo ammissibile per la temperatura delle
apparecchiature più ampio, 15− 32. Questa operazione per quanto semplice e potenzial-
mente redditizia dev'essere però valutata molto attentamente soprattutto tenendo presente
le possibili conseguenze in termini di risparmio energetico e in termini di funzionamento
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(a) Campi di temperatura e umidità relativa forniti dall'ASHRAE.
(b) Campi di temperatura e umidità relativa forniti dall'ETSI, [9].
Fig. 1.5: Confronto tra i campi di temperatura e umidità relativa ASHRAE e ETSI.
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delle apparecchiature. Innalzando la temperatura interna della sala si ha come vantaggio
immediato quello di riuscire a ridurre il fabbisogno frigorigeno e con esso il consumo dell'im-
pianto di condizionamento. Inoltre, l'aumento del riferimento della temperatura operativa
permette alle soluzioni Free-Cooling di coprire un intervallo di funzionamento più ampio
e un prolungamento del tempo di funzionamento, dato che questa tecnologia sfrutta le
condizioni di temperatura esterna. Tuttavia, dal punto di vista operativo aumentare la
temperatura di funzionamento delle macchine riduce il tempo di intervento a disposizione
in caso di un blocco del sistema di condizionamento, incorrendo nel rischio di rottura delle
apparecchiature a causa di un più rapido surriscaldamento. Per prevenire queste situa-
zione è necessario comprendere in modo chiaro come si sviluppa il ﬂusso d'aria all'interno
della sala CED, per esempio attraverso l'uso di software CFD o posizionando sensori di
temperatura sui server, individuando così i punti più caldi e più critici. Parallelamente è
possibile utilizzare dei software che permettono di visualizzare la temperatura interna dei
chip dei processori. Inoltre è opportuno svolgere delle considerazione anche in relazione al
sistema di raﬀreddamento utilizzato.
Se si usa un sistema di raﬀreddamento interno al server, questo ha un proprio impianto
di ventilazione e un sistema di controllo della temperatura. Nel caso in cui i ventilatori
siano a velocità costante, aumentare anche di poco la temperatura di riferimento è un'o-
perazione estremamente delicata poiché non è possibile andare agire sul coeﬃciente di
scambio convettivo e quindi si rischia di raggiungere temperature interne troppo elevate.
Dall'altro lato avere ventilatori a velocità variabile permette, per temperature di setpoint
più alte, di aumentare il coeﬃciente di scambio convettivo aumentando la velocità di rota-
zione delle giranti, determinando però anche un incremento dei consumi poiché la potenza
elettrica assorbita dipende dal cubo del rapporto tra la nuova velocità di rotazione e la
velocità di rotazione `nominale'.
Se si utilizza, come nella maggior parte dei casi, solo un sistema di raﬀreddamento per la
sala CED, aumentare anche di poco la temperatura di setpoint nei sistemi a bassa densità
di potenza può portare notevoli vantaggi. Per contro, man mano che la densità di potenza
richiesta aumenta, aumenta anche il rischio di incorrere in surriscaldamenti elevati.
1.3.2 Gestione del ﬂusso d'aria
Come già detto in precedenza, nella maggior parte dei Data Center esistenti il ﬂusso
di aria è distribuito in maniera da creare corridoi caldi e freddi tra le ﬁle di rack ed è
realizzato in modi diversi a seconda che sia presente o meno un pavimento ﬂottante o un
controsoﬃtto attraversato dal ﬂusso d'aria fredda di mandata o calda di ritorno. Queste
strutture devono essere dimensionate in base alle condizioni massime di portata d'aria da
immettere in ambiente, fatto che dipende dal ﬂusso termico da asportare da ciascun server.
L'aria fredda immessa in sala viene aspirata dalle ventole dei rack, lambisce i dispositivi
elettronici disposti all'interno raﬀreddandoli ed esce dalla parte opposta ad una tempera-
tura più alta. Questo determina la formazione di un corridoio freddo nel lato di ingresso
dell'aria e di un corridoio caldo in uscita. L'aria calda viene successivamente catturata
dalle bocchette collegate ai condotti di ritorno alle unità HVAC solitamente collocate ai
lati della stanza, nelle quali viene raﬀreddata per poi essere reimmessa nei corridoi freddi.
Dato che il pavimento ﬂottante è normalmente utilizzato anche per il passaggio cavi, bi-
sogna evitare che questi ostruiscano il passaggio dell'aria, provocando un aumento delle
perdite di carico.
20 Il Centro di Elaborazione Dati
Un altro aspetto da non sottovalutare è la scelta del tipo di diﬀusore dell'aria che è
in grado di inﬂuenzare la direzionalità e le caratteristiche del ﬂusso. Per ottenere buona
gestione del ﬂusso d'aria è necessario provvedere ad un accurato posizionamento dei com-
ponenti, un corretto dimensionamento e collocamento delle griglie da cui ﬂuisce l'aria e
l'adeguata progettazione dei sistemi HVAC. È di fondamentale importanza evitare che si
inneschi un ricircolo d'aria calda all'interno dei dispositivi elettronici poiché potenzialmen-
te di far aumentare eccessivamente le temperature interne. L'aria riscaldata in uscita da
ciascun rack arriva alle unità CRAC e dopo esser stata raﬀreddata ritorna in circolo all'in-
terno della sala. Oltre a fornire il raﬀreddamento opportuno, le centrali di trattamento aria
possono muovere e miscelare l'aria nella sala per portarla a una temperatura più uniforme,
evitando la formazione di punti caldi. Questo metodo risulta essere vantaggioso e forni-
sce buoni risultati ﬁnché la potenza necessaria a miscelare l'aria rappresenta una piccola
parte del consumo energetico totale del CED, ovvero quando la densità di alimentazione
media del Data Center è di circa 1 ÷ 2 kW/rack, corrispondenti a 320 ÷ 750W/m2. Al-
l'aumentare della densità di alimentazione (quelle attuali possono superare i 20 kW/rack)
il raﬀreddamento distribuito si dimostra meno eﬃcace e conviene far aﬃdamento a sistemi
di raﬀreddamento basati su ﬁle o su singoli rack come quelli descritti in precedenza, 1.3.
Un ulteriore aspetto importante ai ﬁni della gestione del ﬂusso d'aria è il posizionamento
all'interno della sala delle macchine di trattamento aria HVAC e CRAC. Generalmente sono
posizionate agli angoli o ai lati della sala, la loro collocazione può variare a seconda della
conﬁgurazione del ﬂusso d'aria fredda o calda che si vuole ottenere. Pertanto in fase di
progettazione o ristrutturazione è essenziale eseguire un'analisi sul possibile sviluppo del
ﬂusso d'aria nella sala per evitare la formazione di punti caldi e inutili sprechi di energia.
Per fare questo è possibile far aﬃdamento su varie tipologie di strumenti, come per esempio
strumenti di simulazione o visualizzazione del ﬂusso d'aria. Nel caso di progettazione di
una nuova sala CED, ai ﬁni della scelta del layout ottimale, si rivela molto utile un'analisi
ﬂuidodinamica CFD in grado di evidenziare l'andamento completo dei ﬂussi freddi e caldi
nella stanza indicando anche le temperature presunte. Nel caso di sale CED già esistenti,
per mettere in evidenza le eventuali zone soggette a surriscaldamento in cui il ﬂusso d'aria
fredda non è suﬃciente o quelle in cui vi è un eccesso di raﬀreddamento con uno spreco
di energia, è consigliabile eseguire un'analisi termograﬁca o istallare una rete di sensori
(e.g. sensori wireless). Con l'analisi termograﬁca sono evidenziate le zone critiche in cui
si ha una temperatura elevata e su cui si deve intervenire, mentre l'installazione di una
rete di sensori wireless posizionati in punti strategici permette di creare una griglia di dati
dalla quale è possibile estrapolare la movimentazione del ﬂusso di aria all'interno della
sala. Le misurazioni fatte da questi sensori poi potrebbero essere direttamente relazionate
con i ventilatori e i chiller di raﬀreddamento cercando di ottimizzare la regolazione. In
alcuni casi è anche possibile utilizzare generatori di fumo per rendere visibili i ﬂussi d'aria
e veriﬁcare l'eventuale presenza di miscelazioni di aria calda e fredda.
Le possibili conﬁgurazioni per la gestione del ﬂusso d'aria sono molte e si diﬀerenziano
in base alle caratteristiche della stanza in cui si trovano le macchine, alla potenza da
dissipare per ciascun rack e alla scelta del sistema di raﬀreddamento ottimale per ogni
caso speciﬁco. In ﬁgura 1.6 sono riportate le conﬁgurazioni più diﬀuse.
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Fig. 1.6: Conﬁgurazioni del ﬂusso d'aria possibili in una sala CED, [10].
1.4 Analisi dei Consumi Energetici
Da sempre i Data Center sono concepiti e realizzati in prospettiva di una crescita futu-
ra, ma la rapidità di crescita subita dalla domanda negli ultimi anni ha reso fondamentale
la disponibilità di spazi opportunamente conﬁgurati in termini di potenza elettrica e ca-
pacità di condizionamento. Inoltre il continuo aumento dei costi dell'energia, unito agli
elevati livelli di aﬃdabilità e disponibilità richiesti nonché all'incremento della densità e
della quantità dei server, ha reso il consumo energetico dei Data Center un fattore im-
portante in termini di gestione dei costi dei, oltre a rappresentare un aspetto critico per i
consumi energetici soprattutto in relazione alla crescente sensibilità in termini di sostenibi-
lità e salvaguardia dell'ambiente. Per perseguire un considerevole risparmio energetico, le
attenzioni sono rivolte all'abbattimento dei costi per il condizionamento, che rappresenta
più di un terzo del consumo energetico totale, ﬁgura 1.7; un approccio olistico, in grado di
riconoscere l'interdipendenza dei vari componenti del Data Center, risulta essere la dire-
zione più eﬃciente ed eﬃcace. Si può risparmiare energia garantendo comunque i livelli di
continuità e disponibilità attese adottando sistemi sempre più eﬃcienti. Per ottenere un'e-
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Fig. 1.7: Consumi energetici medi.
levata eﬃcienza energetica del CED, una delle operazioni fondamentali è la misurazione o
la stima dei consumi delle apparecchiature che lo compongono. In fase di progettazione
di un nuovo Data Center è bene stimare i consumi dei singoli componenti in relazione al
lavoro svolto, così da eﬀettuare la scelta più accurata possibile dei dispositivi individuando
quelli le cui funzioni sono meno utili e che possono essere spente o messe in stand-by. Molto
spesso la sala server è realizzata all'interno di una struttura che ospita altre funzioni. In
questo caso è consigliabile installare dei contatori dedicati per distinguere i consumi del
Data Center da quelli relativi alle altre operazioni.
I consumi del Data Center si possono dividere in tre parti principali che in ordine
crescente sono: consumi legati al sistema di alimentazione, consumi dedicati alle operazio-
ni di raﬀreddamento e i consumi delle apparecchiature IT. Il lavoro utile è rappresentato
dalle operazioni di elaborazione dati nei dispositivi informatici, il cui consumo è circa la
metà della totale energia richiesta, la quale appunto deve garantire l'opportuno raﬀred-
damento e le funzioni accessorie (e.g. impianto antincendio). L'energia assorbita dalle
macchine elettriche e dalle apparecchiature elettroniche si trasforma in buona parte in
calore che deve essere dissipato. Pertanto aumentando l'eﬃcienza di tali dispositivi con-
sente sia di diminuire i consumi diretti sia di ridurre la potenza richiesta degli impianti di
raﬀreddamento.
La valutazione dell'eﬃcienza energetica o del rendimento di un CED è un'operazione
decisamente complessa poiché ogni Data Center svolge molte funzioni diverse tra loro.
A livello internazionale, il parametro scelto per la valutazione delle prestazioni è l'indi-
ce PUE (Power Usage Eﬀectiveness) e il suo inverso DCIE (Data Center Infrastructure
Eﬃciency).
PUE =
Potenza IT
Potenza Totale
, (1.1)
DCIE =100
Potenza totale
Potenza IT
, (1.2)
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dove:
• Potenza IT : somma delle potenze assorbite dai dispositivi IT (server, PC, monitor,
etc);
• Potenza Totale: introdotta introdotta nel Data Center compresi sistemi ausiliari,
alimentazione, condizionamento e apparecchiature IT.
Tali indici permettono di determinare le possibilità di miglioramento dell'eﬃcienza del Data
Center o di confrontare le prestazioni tra due o più centri di calcolo. Il valore ideale di
PUE è 1, ma valori vicini a 1.5 sono considerati buoni soprattutto in relazione agli attuali
valori medi dei Data Center prossimi a 2.5.
Inizialmente questi indici erano basati sulla misurazione della potenza elettrica (misurata
in kW ), ma dal 2010 sono state introdotte nuove deﬁnizioni che prevedono di riferire il
calcolo all'energia consumata espressa in kWh e sono state suddivise in quattro categorie:
• PUE0: rapporto tra le potenze di picco con misura della potenza IT all'uscita degli
UPS ;
• PUE1: rapporto tra la totale energia annuale consumata e quella consumata dalle
apparecchiature IT, misurata all'uscita degli UPS ;
• PUE2: rapporto tra la totale energia annuale consumata e quella consumata dalle
apparecchiature IT, misurata all'uscita delle PDU ;
• PUE3: rapporto tra la totale energia annuale consumata e quella consumata dalle
apparecchiature IT, misurata all'ingresso delle stesse;
Vale la pena sottolineare che tali deﬁnizioni di indici sono riferite solo a Data Center
dedicati, in cui le macchine prese in considerazione sono tutte al servizio delle operazioni
di elaborazione dati. Inoltre la produzione di energia elettrica da fonti rinnovabili, non
è un fattore che inﬂuenza l'eﬃcienza del CED e dev'essere considerata alla pari di quella
proveniente dalla rete. Le aliquote di energia elettrica e termica generate da cogenerazione,
devono invece essere considerate nel calcolo del PUE. Inﬁne, nel si eﬀettui il recupero di
calore, il PUE viene inﬂuenzato solo se il calore recuperato è riutilizzato all'interno del
Data Center, ad esempio per alimentare macchine ad assorbimento per la produzione di
freddo.
Oggi, aﬃanco ai parametri appena illustrati, si cercano nuovi indici in grado di unifor-
mare il calcolo del lavoro svolto in un CED. Tra questi vi sono:
• DCEP (Data Center Energy Productivity), deﬁnito come:
DCEP =
LavoroUtile
EnergiaConsumata
. (1.3)
Per valutare il lavoro utile si moltiplicano tra loro degli indici che variano in base al
numero di operazioni che il Data Center elabora in un certo tempo e in base alla loro
importanza;
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• il rapporto tra il lavoro utile calcolato in base alle unità di calcolo per secondo (CUPS)
elaborate dalle varie CPU presenti e la potenza elettrica totale introdotta nel CED. I
CUPS vengono calcolati moltiplicando tra loro gli indici relativi all'anno di acquisto
del server, alla percentuale di utilizzazione e al loro numero. L'eﬃcienza del Data
Center è data da:
DC =
LavoroUtile
Potenza Totale
=
CPUS
Potenza Totale
. (1.4)
2
Formulazione e Identiﬁcazione di Modelli
First-Principle Data-Driven FPDD
2.1 Sistemi e Modelli
2.1.1 Sistemi e sperimentazione
Un sistema può essere deﬁnito come un oggetto o un insieme di oggetti di cui si intende
analizzare le proprietà. Per molti secoli le scienza naturali hanno cercato le risposte ai que-
siti riguardanti lo studio dei sistemi attraverso la sperimentazione, attraverso metodologie
sperimentali basata su principi scientiﬁci. Tuttavia, questo modo di procedere presenta
diversi limiti, dato che in alcuni casi risulta inappropriato se non addirittura impossibile
svolgere prove sperimentali. Le ragioni possono essere le seguenti [11]:
• il costo eccessivo;
• il livello di rischio troppo elevato (es. test nucleari);
• il sistema non esiste ancora (es. fase di prototipazione). Oggigiorno questo è il caso
più frequente.
In questi casi è necessario cercare le risposte attraverso l'uso di un modello del sistema.
2.1.2 Cos'è un modello?
Il modello di un sistema può essere deﬁnito come uno strumento che permette di ri-
spondere ai quesiti relativi al sistema stesso senza dover far uso della sperimentazione. In
ambito scientiﬁco vi possono essere sostanzialmente due tipologie di modello: il modello
ﬁsico e il modello matematico. Il primo consiste in un'imitazione del sistema reale in grado
di riprodurne le caratteristiche che sono oggetto di studio. Il secondo invece consiste nel-
l'identiﬁcare le relazioni che intercorrono tra le quantità che caratterizzano il sistema, in
funzione del grado di complessità e accuratezza desiderato. Esempi di modelli matematici
sono le leggi che regolano i fenomeni naturali, le quali hanno generalmente a che fare con
sistemi semplici e spesso ideali.
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2.1.3 Modelli e simulazioni
Nell'ipotesi di non poter condurre delle prove sperimentali e di disporre di un modello
matematico del sistema, si può pensare di utilizzare quest'ultimo per calcolare la reazio-
ne del sistema a determinate sollecitazioni o, in fase di progettazione, quali caratteristiche
debba avere il sistema per fornire determinati risultati. La modalità classica con cui questo
può essere ottenuto è attraverso la risoluzione analitica delle equazioni che descrivono il
sistema e il successivo studio della risposta. L'incremento delle prestazioni dei calcolatori
ha permesso di introdurre nuove modalità di analisi dei sistemi basate sulla sperimenta-
zione numerica dei modelli, nota con il nome di simulazione. Questo modo di procedere
rappresenta una soluzione eﬃcace ai problemi legati al costo e alla sicurezza delle prove
sperimentali, ma la qualità dei risultati che è possibile ottenere da una simulazione dipende
dalla qualità del modello del sistema.
2.1.4 Costruzione del modello matematico
In linea di principio, la costruzione di modelli matematici può contare su due fonti di
conoscenza per le proprietà dei sistemi reali. La prima è rappresentata dalle informazioni
riportate dagli esperti e dalla letteratura riguardante la problematica trattata, tra cui vi so-
no anche le leggi della ﬁsica che sono state elaborate nei secoli dagli scienziati. L'altra fonte
è rappresentata dal sistema in sé, dal quale possono essere dedotte tutte le informazioni ne-
cessarie per poter descriverne le proprietà, basandosi su osservazioni e prove sperimentali.
Inoltre, le conoscenze utili alla costruzione del modello possono essere suddivise in due aree
principali. La prima è costituita dal dominio dell'esperienza, nel quale conﬂuiscono tutte
le conoscenze che consentono di comprendere le applicazioni e di discernere gli elementi
rilevanti per il modello. La seconda area riguarda l'ingegnerizzazione della conoscenza, che
permette di mettere in pratica la conoscenza degli esperti al ﬁne di ottenere un modello
esplicito e utilizzabile.
Di seguito sono illustrati i due diﬀerenti criteri di base utilizzati per la costruzione dei
modelli [11]:
• modellizzazione di primo principio (First-Principle Modeling - FPM): un criterio per
ottenere un modello matematico è quello di suddividere il sistema reale complesso
in più sottosistemi semplici, di cui sono noti i comportamenti. Per i campi di ap-
plicazione tipici dell'ingegneria, questo signiﬁca utilizzare i principi primi della ﬁsica
che descrivono i vari sottosistemi per riuscire a spiegare il comportamento di un si-
stema più complesso. I modelli costruiti in questo modo sono detti a scatola bianca
(white/transparent box ).
In molti casi i modelli a scatola bianca presentano un eccessivo livello di comples-
sità e talvolta risulta impossibile ricavarli in tempi ragionevoli a causa della natura
complessa di molti sistemi e processi.
• processo di identiﬁcazione dei modelli : il secondo criterio per la costruzione dei mo-
delli matematici è il più comune e consiste nell'individuazione, a partire da misure
sperimentali, delle relazioni matematiche che intercorrono tra il comportamento del
sistema e le inﬂuenze esterne (ingressi) che ne provocano la reazione. Per fare ciò
si utilizzano metodi statistici che consentono di ricavare diverse tipologie di modello
basandosi solamente sui dati misurati e quindi senza la necessità di alcuna conoscen-
za ﬁsica del problema. I modelli costruiti in questo modo sono detti a scatola nera e
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l'approccio utilizzato per ottenerli è noto come identiﬁcazione del sistema.
L'approccio appena descritto prende il nome di modellizzazione guidata dai dati
(Data-Driven Modeling-DDM) ed è spesso abbinato all'approccio di primo principio
permettendo così la costruzione di modelli a scatola grigia. Questi possono assu-
mere strutture diverse in relazione alla tipologia considerata, ma ciascuna di esse è
caratterizzata dalla presenza di equazioni di primo principio relative al sistema mo-
dellizzato, le quali possono presentare parametri incogniti o possono essere incapaci
di descrivere parte del sistema. L'utilità delle logiche Data-Driven è rappresenta-
ta dalla possibilità di essere utilizzate per determinare proprio la parte di sistema
sconosciuta al modello di primo principio.
La fase iniziale della modellizzazione di un sistema reale è costituita dalla raccolta e dal
trattamento sistematico delle relative conoscenze a disposizione, [12]. Una conoscenza a
priori è di fondamentale importanza nella modellizzazione di un dato fenomeno e si ottiene
con un'attenta analisi preliminare che si occupa di determinare tutte le possibili connessio-
ni con altri fenomeni, individuando le leggi ﬁsiche coinvolte. Il limite all'inserimento della
conoscenza acquisita all'interno del modello è rappresentato dal grado di complessità del
sistema ﬁsico, il quale può complicare notevolmente la formulazione delle speciﬁche relazio-
ni e dei corrispondenti parametri. La disponibilità di una conoscenza a priori, unitamente
allo scopo per cui dev'essere realizzato il modello, ne determinano:
• tipologia ﬁnale;
• requisiti di accuratezza;
• tipologia speciﬁca di procedura di modellizzazione;
• complessità;
• metodo e costo della realizzazione.
In relazione al grado di conoscenza dei fenomeni considerati è poi possibile scegliere tra
modelli di tipo First-Principle (FP), Data-Driven (DD) oppure una loro combinazione
(FPDD), ﬁgura .2.1. I modelli First-Principle (FP) utilizzano la comprensione della ﬁsica
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1. Introduction 
 
The initial phase in modeling of a technical system is 
collecting and systematic treatment of available knowledge [1-6]. 
The a priori knowledge about a given phenomenon comes from 
the analysis, comprising of finding all possible connections to 
other phenomena and physical laws, preceding the modeling [7-
12]. The a priori knowledge is of key importance in modeling 
although its availability is always limited by the complexity of the 
physical system [3,8]. Even if the governing physical principia are 
known, it is usually difficult to formulate the specific 
relationships a d obtain particular values of the parameters. 
Availability of the a priori knowledg  and the modeling purp se 
determine the following: (i) the final type of the model, (ii) the 
accuracy requirements, (iii) the type of specific modeling 
procedure, (iv) the c mplexity of the model and lastly, (v) the 
method and the cost of its realization. According to the degree to 
which the a priori knowledge is available, then either a first-
principle or a data-driven model, or a combination of both, can be 
applied (cf. Fig. 1). First-principle (FP) models use understanding 
of the system underlying physics to derive its mathematical 
representation. FP models are expensive in development since 
expertise in the area of knowledge at the advanced level is 
required to derive equations from physical laws, while data-driven 
(DD) models use system test data to derive its mathematical 
representation. The advantage of the former approach is the depth 
of the insight into the behavior of the system and thus ability to 
predict the performance, while the advantage of the latter is the 
speed in which an accurate model can be constructed and 
confidence gained thanks to the use of the data obtained from the 
a tual system. The difficulty of the former approach lies in the 
determination of the phenomenological parameters like the 
damping or the heat transfer coefficient. FP models are frequently 
adjusted by trial-and-error, which can lead to non-optimal results. 
On the other hand, the disadvantage of DD models is the need to 
handle multiple data sets in order to cover the range of system 
operation. 
 
 
 
 
Fig. 1. A servo-hydraulic test-rig used in experimental investigations 
The goal is therefore to find a compromise and propose a 
combined first-principle data-driven (FPDD) model. FPDD 
models require a formal approach which allows the model 
parameters to be updated according to the operational data. In 
order to avoid the drawbacks of trial-and-error approaches, a 
formalized mathematical method using optimization techniques to 
minimize the error criterion is proposed for FPDD models. It is 
believed that the smaller the number of updating model 
parameters, the more accurate the model and the faster the 
convergence of the algorithm used for model adjustment. In turn, 
the application scope of an FPDD model is wide-ranging, 
including the optimization and diagnostics of technical systems 
where a method of fast model update is essential. 
 
 
2. Taxonomy of models 
 
The taxonomy of models regarding a priori available 
knowledge of the technical system was proposed in [13] and relies 
on the observation that, in many industrial processes, first-
principle or heuristic, yet incomplete knowledge about the system 
exists. The taxonomy focuses on the way of incorporating a priori 
knowledge into a model (Table 1). 
The first methodology, constrained black-box identification 
based on regression techniques, originates from the black-box 
identification frame, where an a priori knowledge is incorporated 
by imposing constraints on the model parameters. The following 
is the justification of this approach; a simple continuous model 
can be transformed into a corresponding discrete time model and 
known restrictions of the continuous model, such as process 
stability and step response, can be used to define limits placed on 
the static gain and the time constants, which are imposed on the 
parameters of the discrete model. A second methodology, the 
semi-physical modeling, makes use of case specific nonlinear 
transformations of measured input/output process signals [13], 
e.g. a nonlinear sensor characteristic. A Wiener-Hammerstein 
model is a representative of this class of models [14]. 
Transformed signals are then used to estimate unknown 
parameters of a linear black-box model, for instance an ARMAX-
type model. 
A third methodology, namely the analytical modeling, is 
based on a basic model originating from mathematical relations 
derived from the first-principle equations. Analytical modeling 
deals with lumped and distributed parameter systems. Lumped-
parameter models are the most commonly considered in this 
approach. Nonetheless, spatially distributed phenomena have 
significant influence on many chemical and thermodynamic 
processes, for instance on processes involving mass or energy 
transport by convection or diffusion. Mathematical representation 
of a distributed-parameter system involves partial differential 
equations (PDEs) [13].  
The fourth of the methodologies, the hybrid modeling, separates 
the model into a white/transparent box part, the first-principles 
equations model, and a black-box part represented by a data-fitted, 
typically, nonlinear data model, e.g. neuro-fuzzy model. 
.  Introduction Table 1.  
Grey-box modeling methodologies 
 Constrained black-box  and semi-physical modeling Analytical modeling Hybrid modeling 
Unknown-to-known parameters 
ratio high low moderate 
Structure complexity low high moderate 
First-principle contents no yes yes/no 
Application area model-based control, fault detection, adaptative filtering 
system understanding, 
diagnostics, training simulators 
fault detection, process 
tracking 
System identification standard LS or PEM methods multi-criteria and general optimization techniques 
second-order methods like 
the Levenberg-Marquardt 
method 
A priori known model structure not necessary yes always yes/no 
Artificial intelligence model 
structures, e.g. neural nets, fuzzy 
sets, evolutionary computing 
yes no yes 
Partial differential equations  
(PDEs)models no yes no 
On-line estimation yes no yes 
Dynamic nonlinearities yes yes yes 
Static nonlinearities yes yes yes 
 
 
2.1. Constrained black box and semi-physical 
modeling 
 
 
Black-box models are formulated based on experimental data 
sets or field operation data sets, and require no a priori knowledge 
(such as fluid dynamics, thermal dynamics or chemical reactions). 
They are widely used in industry [15]. Black-box models may 
include static and dynamic, linear and nonlinear regression 
models. These models are families of basic ARX (AutoRegressive 
model with eXogenenous input) or NARX (non-linear ARX) 
model structures [16]. For the ARX/NARX structure and other 
related structures, i.e. OE/NOE, ARMAX/NARMAX, BJ/NBJ, 
the previous outputs return into the model formulating a general 
linear/nonlinear regressor. Recurrent artificial neural network 
models are mostly used as nonlinear regressors. 
A purely black-box model is not reliable when the process or 
system exhibits significant nonlinear behavior moving into new 
operating conditions which may result from configuration 
changes, new operating practices, or external factors [17,18]. For 
cases where first-principle modeling is not feasible, it can be 
possible to make use of physical insight to transform the input and 
output variables to new variables which are used as regressor to 
develop a black-box model. If the nonlinear static input/output 
characteristics are known, it is possible to use the convention of 
Hammerstein models, Wiener models or general feedback block 
oriented models (Fig. 2). In [19], the semi-physical grey-box 
modeling approach has been utilized to distinguish between linear 
dynamic blocks and static non-linearities in the servo-hydraulic 
system. The proposed approach has been applied to the hydraulic 
actuators of a flight simulator motion system, using a well-
conditioned experimental setup, with the double-concentric 
hydraulic actuator placed in a test rig, provided with a three-stage 
servo-valve and various transducers [19]. 
 
 
 
Fig. 2. Block scheme representations of three basic structures of 
nonlinear grey-box model [18]; Hammerstein model (a); Wiener 
model (b); general model (c) 
 
Based on the results of this real-life application of the non-
linear identification and validation approach, it can be concluded 
that the proposed method properly utilizes the a-priori knowledge 
of the model's physical structure to identify the non-linear 
dynamics of the system. Starting with the non-linear dynamic 
models of the subsystems of the hydraulic servo-system, the aim 
of the experimental identification and validation has been to 
identify the unknown model parameters. Therefore, not only the 
relevant dynamics, but also the dominant non-linearities, of the 
hydraulic servo-system have been explicitly taken into account. 
.  tax nomy f models
Fig. 2.1: Da sinistra a destra: Modello Data-Driven (DD), Modello First-Principle Data-Driven
(FPDD), Modello First-Principle (FP).
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intrinseca del sistema per ricavare la relativa rappresentazione matematica. La fase di
sviluppo di questi modelli è decisamente onerosa poiché richiede un livello avanzato di
competenze per derivare le equazioni necessarie dalle leggi ﬁsiche. Per converso, i modelli
Data-Driven sono realizzati a partire da dati caratterizzanti il comportamento del sistema
ﬁsico1. I vantaggi dei due approcci sono:
• il modello First-Principle premette di raggiungere una notevole profondità della com-
prensione del comportamento del sistema e con essa un'elevata capacità di prevederne
le prestazioni;
• il sistema Data-Driven, invece, è caratterizzato da una sensibile riduzione del tempo
per la costruzione di un modello accurato e un notevole grado di ﬁducia acquisito
grazie all'impiego dei dati sperimentali caratteristici dal sistema reale.
Per contro, gli svantaggi:
• le diﬃcoltà nell'applicazione di modelli First-Principle risiedono nella non facile de-
terminazione dei parametri fenomenologici, come ad esempio, nel caso di uno scam-
biatore, del coeﬃciente di scambio termico. In questo contesto, tradizionalmente
si è soliti operare aggiustamenti ai sistemi FP seguendo processi conoscitivi del ti-
po `tentativo ed errore' (`trial and error'), i quali possono condurre a risultati non
ottimali;
• i limiti dei modelli Data-Driven consiste, invece, dalla necessità di disporre di set
decisamente ampi di dati per poter coprire il campo operativo del sistema.
Per gli scopi di questa tesi si è individuato un compromesso tra i gradi di complessità e
accuratezza dei modelli FP e DD ricavandone una combinazione e ottenendo così i model-
li di primo principio guidati dai dati (First-Principle Data-Driven-FPDD). L'obiettivo è
quello di usufruire del vantaggio, in termini di conoscenza del fenomeno ﬁsico, garantito
dall'approccio FP, conservando parallelamente la ﬂessibilità e adattabilità assicurate dalla
logica DD. Questo richiede un approccio formale che consente ai parametri del modello
di aggiornarsi in base ai dati operativi. Al ﬁne di evitare gli svantaggi degli approcci a
`tentativo ed errore', questi modelli sfruttano metodi matematici formalizzati utilizzando
tecniche di ottimizzazione. Il vantaggio di questi modelli è l'ampio campo applicativo, tra
cui i processi di ottimizzazione e diagnostica, in cui è indispensabile un rapido sistema di
aggiornamento del modello.
2.1.5 Tipologie di modelli matematici
I modelli matematici che sono stati sviluppati per i diversi sistemi possono presentare
caratteristiche dipendenti dalle proprietà dei sistemi stessi e dagli strumenti utilizzati per
costruirli. In base alle peculiarità di ciascuno di essi è possibile deﬁnirli come segue.
Deterministici-Stocastici Si deﬁnisce deterministico un modello caratterizzato da re-
lazioni esatte e univoche tra le variabili di ingresso e quelle di uscita. Un modello stocasti-
co invece opera secondo concetti di incertezza e probabilità e contiene quantità descritte
usando variabili o processi stocastici.
1 Come verrà chiarito in seguito, paragrafo (2.3.2), essendo la logica DD generalmente priva di alcuna
conoscenza a priori della ﬁsica del modello, ogni qualvolta se ne faccia uso risulta necessario, ove possibile,
operare un'opportuna pulizia e riconciliazione dei dati secondo criteri referenti ai principi primi di cui si è
a conoscenza (per il fenomeno in questione) o ad altri ragionamenti di carattere statistico.
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Dinamici-Statici Un sistema è generalmente caratterizzato da un certo numero di va-
riabili che variano nel tempo. Se esiste un legame istantaneo tra queste variabili il sistema
si deﬁnisce statico. Invece, i sistemi le cui variabili presentino una dipendenza dai valori
assunti precedentemente nel tempo si deﬁniscono dinamici.
Tempo Discreto-Tempo Continuo Un modello matematico che descrive la relazio-
ne tra segnali continui nel tempo è detto a tempo continuo e spesso utilizza le equazioni
diﬀerenziali per ottenere tale relazione. Nella pratica però è molto frequente avere a dispo-
sizione segnali in forma campionata, ottenuti da misure discrete nel tempo. Un modello
che esprime direttamente la relazione tra i valori dei segnali negli istanti di campionamento
si deﬁnisce a tempo discreto ed è generalmente descritto da equazioni alle diﬀerenze.
A Parametri Concentrati-A Parametri Distribuiti Molti fenomeni ﬁsici sono ma-
tematicamente descritti attraverso equazioni diﬀerenziali alle derivate parziali e gli eventi
nel sistema sono funzioni continue delle variabili spaziali considerate. I modelli così co-
struiti prendono il nome di modelli a parametri distribuiti. Se invece gli eventi evidenziano
dipendenze puntuali dalle variabili spaziali si parla di modelli a parametri concentrati e
possono essere descritti attraverso equazioni diﬀerenziali ordinarie.
A Cambiamenti Orientati-A Eventi Discreti I processi ﬁsici sono generalmente
descritti in termini di cambiamenti continui dei segnali e delle variabili di interesse. I
modelli costruiti in questi casi sono deﬁniti a cambiamenti orientati.
Quando i cambiamenti del sistema avvengono a seguito di eventi discreti che si veri-
ﬁcano più o meno casualmente nel tempo, i sistemi così caratterizzati e i modelli che ne
derivano sono detti a eventi discreti.
2.2 Classiﬁcazione dei Modelli a Scatola Grigia
La classiﬁcazione dei modelli a scatola grigia, riguardante la conoscenza a priori dei
sistemi considerati, si basa sull'osservazione che, in molti processi industriali, questa è
ancora incompleta. Essa si concentra sulle modalità di inserimento di una conoscenza a
priori nei modelli, tabella 2.1.
La prima metodologia riguarda il processo di identiﬁcazione di modelli del tipo a scatola
nera attraverso tecniche di regressione e consiste nell'incorporare una conoscenza a priori
all'interno della struttura del processo per mezzo dell'imposizione di vincoli ai vari para-
metri. Un semplice modello continuo può essere trasformato in un corrispondente modello
a tempo discreto ed è possibile utilizzare le restrizioni note del modello continuo (come la
stabilità e la risposta al gradino) per deﬁnire i limiti da imporre al guadagno statico e alle
costanti di tempo, ovvero ai parametri del modello discreto.
Una seconda metodologia, nota come modellizzazione semi-ﬁsica, fa uso di speciﬁche tra-
sformazioni non lineari di segnali di processo ingresso/uscita misurati. I segnali misurati
sono poi utilizzati per stimare i parametri incogniti di un modello a scatola nera lineare
(es. modello ARMAX-Autoregressive Moving Average with Exogenous Inputs).
La terza metodologia, detta anche modellizzazione analitica, si basa su un modello base
ricavato da relazioni matematiche derivate da equazioni di primo principio. Questo approc-
cio è utilizzato comunemente nel caso di sistemi a parametri concentrati, ma può essere
applicato anche al caso di sistemi a parametri distribuiti. Difatti, fenomeni spazialmente
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Tab. 2.1: Metodologie di modellizzazione a scatola grigia.
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distribuiti hanno un'inﬂuenza signiﬁcativa su molti processi chimici e termodinamici, per
esempio sui processi che coinvolgono trasporto di massa o di energia. La rappresentazione
matematica di un sistema a parametri distribuiti coinvolge equazioni diﬀerenziali alle deri-
vate parziali (PDE). La quarta ed ultima metodologia consiste nella modellizzazione ibrida,
in cui il modello complessivo è la composizione di una parte a scatola bianca, costituita
da equazioni di primo principio, e una parte a scatola nera, generalmente rappresentata da
un modello non lineare derivato completamente dai dati osservati.
2.2.1 Modelli a scatola nera vincolati e modelli semi-ﬁsici
I modelli a scatola nera sono costruiti basandosi su insiemi di dati sperimentali od
operativi e non richiedono alcuna conoscenza a priori della ﬁsica del sistema. Per questi
motivi sono ampiamente utilizzati in ambito industriale. Inoltre, possono includere sia
modelli statici che dinamici e modelli di regressione sia lineare che non lineare. Sono
così deﬁnite due famiglie di modelli caratterizzati da una parte auto-regressiva e da un
ingresso esogeno deterministico: i sistemi ARX (AutoRegressive with eXogenous input),
che si comportano come regressori lineari, e i sistemi NARX (Nonlinear AutoRegressive
with eXogenous input), che invece fungono da regressori non lineari. In riferimento a
quest'ultima tipologia sono largamente utilizzate le reti neurali artiﬁciali ricorrenti. Un
limite di questi modelli a scatola nera è rappresentato dall'impossibilità di poterli utilizzare
quando i processi o i sistemi modellizzati manifestano evidenti comportamenti non-lineari
in fase di mutamento delle condizioni operative, che possono derivare da modiﬁche della
conﬁgurazione, da nuove logiche di processo o da alterazioni dovute a fattori esterni. In
questo caso, e nel momento in cui non sia praticabile la modellizzazione di primo principio,
una valida alternativa consiste nel far uso di intuizioni basate sulla ﬁsica per realizzare
una trasformazione delle variabili di ingresso e di uscita, ottenendo da queste i regressori
di un nuovo modello a scatola nera. Se le caratteristiche di ingresso/uscita statiche non
lineari sono note, è possibile usare la convenzione dei modelli di Hammerstein, di Weiner
o dei modelli generali con blocco orientato in retroazione. L'approccio semi-ﬁsico, invece,
può essere utilizzato, ad esempio, per distinguere tra i blocchi dinamici lineari e le non-
linearità statiche dei sistemi. Dunque, può essere sfruttata la conoscenza della struttura
ﬁsica del modello per identiﬁcarne le dinamiche non lineari. Partendo dai modelli dinamici
non lineari dei vari sottosistemi è possibile individuare i parametri ignoti del modello,
attraverso un'operazione di identiﬁcazione e validazione sperimentale. Pertanto, questo
approccio considera esplicitamente sia le dinamiche rilevanti che le non-linearità dominanti.
2.2.2 Modellizzazione analitica
Nei casi in cui esiste una conoscenza dei meccanismi fondamentali che sottendono il
comportamento di un processo, risulta possibile formulare le relative equazioni di bilancio
come un insieme di equazioni del primo ordine. In generale, è poi necessario raﬃnare la
struttura iniziale del modello, costruita sulle intuizioni ﬁsiche, al ﬁne di soddisfare i dati
sperimentali. Le fasi di sviluppo di un modello analitico consistono in:
• modellizzazione di base;
• sperimentazione;
• stima dei parametri;
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• ampliamento del modello;
• validazione.
Il procedimento testé illustrato può coinvolgere le seguenti attività:
• descrizione fenomenologica in forma verbale, graﬁca o mentale relativa all'oggetto
della modellazione e delle condizioni sperimentali;
• identiﬁcazione delle grandezze di ingresso e di uscita di interesse e deﬁnizione di uno
schema delle dipendenze tra le variabili coinvolte, ad esempio attraverso un diagram-
ma a blocchi. Questa fase potrebbe introdurre variabili interne di cui non si ha misura
diretta o disturbi casuali, ma è utile ad eliminare quelle relazioni matematiche tra
ingressi e uscite ritenute trascurabili;
• modellizzazione matematica del sistema, in cui sono esplicitate le relazioni note tra le
variabili, evidenziandone opportunamente la parametrizzazione, oppure sono scelte le
strutture per le relazioni incognite, inclusi i disturbi. Se non si conosce il numero o il
tipo di relazioni suﬃcienti a descrivere il modello è necessario creare diverse strutture
ipotetiche a seconda del grado di dettaglio previsto;
• taratura del modello, che consente di individuare il modello più semplice possibile in
grado di rispettare i dati sperimentali, entro il grado di conﬁdenza prestabilito. Que-
sta fase si divide in una prima parte di adattamento ai dati (ﬁtting) e una seconda
di veriﬁca dell'aﬃdabilità dei risultati previsti dal modello valutandone l'incertez-
za e la bontà. Nel caso in cui il modello ottenuto manifestasse lacune invalidanti
potrebbe essere necessario tornare al passo precedente e riconsiderare le ipotesi di
modellizzazione;
• validazione, a cui spetta il compito di esaminare il comportamento del modello su un
insieme di dati indipendente rispetto ai dati di calibrazione. Se il modello calibrato
dovesse risultare più complesso del dovuto, è necessario procedere con le opportune
modiﬁche al ﬁne di renderlo il più semplice possibile, nel rispetto di quella che si può
deﬁnire economia della modellizzazione.
Come già accennato in precedenza, questo approccio, pur essendo maggiormente utilizzato
con modelli di tipo a parametri concentrati, trova applicazione anche con modelli a pa-
rametri spazialmente distribuiti, nei quali la conoscenza a priori del fenomeno si traduce
in modelli di equazioni diﬀerenziali alle derivate parziali (Partial Diﬀerential Equations
- PDE). Un metodo molto comune per la calibrazione e la validazione dei modelli PDE
prevede di eseguire la discretizzazione spaziale delle equazioni per ottenere un sistema di
equazioni diﬀerenziali ordinarie (Ordinary Diﬀerential Equations - ODE). Ciò permette da
un lato di sempliﬁcare le relazioni matematiche che legano tra loro le variabili, ma compor-
ta un sacriﬁcio in termini di informazioni relative al processo, che a volte può manifestarsi
sotto forma di una falsa validazione del modello. Un esempio è quel che accade nella discre-
tizzazione alle diﬀerenze ﬁnite che introduce fenomeni diﬀusivi artiﬁciali nel modello ODE,
che risulta poi impossibile distinguere dal processo ﬁsico di diﬀusione modellizzato nella
struttura PDE. Una possibile soluzione è quella di integrare la discretizzazione spaziale
con la calibrazione e la validazione del modello ODE. Questa integrazione è resa possi-
bile mediante la stima dell'errore di modello imposto dalla discretizzazione e formulando
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semplici veriﬁche delle ipotesi riguardanti i parametri della griglia in funzione dell'errore
stimato. Il metodo assicura l'assenza di interferenza tra gli errori di riduzione del modello
e le discrepanze tra i risultati e i dati osservati. In generale, i modelli PDE non sono
adatti per applicazioni real-time senza prima aver provveduto ad una discretizzazione spa-
ziale. Tuttavia esistono approcci bidimensionali che permettono la realizzazione di modelli
PDE real-time, i quali però presentano un'inevitabile perdita di dettaglio (sia interno che
nelle relazioni ingresso-uscita) e richiedono dati sperimentali per identiﬁcare i parametri
sconosciuti.
2.2.3 Modellizzazione ibrida
Grazie alla modellizzazione ibrida, le previsioni delle uscite sono ottenute dalla com-
binazione di un modello First-Principle con un modello Data-Driven. La logica potrebbe
sembrare analoga a quella dei modelli FPDD ma è bene sottolineare le importanti diﬀe-
renze. Mentre i primi sfruttano le tecniche di identiﬁcazione dei modelli a scatola nera per
adattare i parametri del modello a scatola bianca al sistema modellizzato, i modelli ibridi
sono ricavati aﬃancando al modello FP, in grado di spiegare così come è formulato solo
parte del comportamento del sistema, una modellizzazione del tipo DD a cui è richiesto di
far luce laddove le equazioni di primo principio non riescono. Questo consente di combina-
re tra loro i vantaggi dei due approcci: la possibilità di avere un modello ﬁsico adattabile
alle varie condizioni operative, grazie all'aggiunta del sistema a scatola nera, permette di
tenere costantemente sotto controllo i risultati in termini di aﬃdabilità. Si può operare
sostanzialmente in due modi: seguendo un approccio in serie o un approccio in parallelo.
(a) Approccio in serie. (b) Approccio in parallelo.
Fig. 2.2: Tipologie di modelli ibridi.
L'approccio in serie utilizza un modello basato sui dati per costruire gli ingressi man-
canti o per prevedere i parametri di modelli del tipo FP, sfruttando metodi di identiﬁcazione
di sistemi non-lineari. Il modello FP costituisce la modellizzazione vera e propria del siste-
ma. È importante sottolineare come l'identiﬁcazione di tali parametri avvenga sia che essi
siano ignoti, o non misurabili, o variabili nel tempo, o comunque incerti. Nell'approccio in
parallelo è utilizzato un metodo di identiﬁcazione di sistemi non-lineari (ad esempio attra-
verso l'uso di scatole nere del tipo ANN - Artiﬁcial Neural Network) per predire i residui
che il modello First-Principle non riesce a spiegare. Durante il funzionamento, tali valori
sono sommati alle uscite del sistema FP, ottenendo così predizioni complessive molto più
vicine ai dati reali.
Un innovativo e conveniente approccio alla creazione di modelli ibridi prevede lo sfrutta-
mento di una struttura globalmente caratterizzata da leggi ﬁsiche descrittive del fenomeno
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e nella quale sono innestati localmente sistemi a scatola nera per identiﬁcare le non-linearità
interne altrimenti non misurabili.
2.3 Formulazione del Modello FPDD
Il processo di formulazione di un modello First-Principle Data-Driven segue quanto
visto per la modellizzazione analitica ed è suddiviso in tre fasi:
• formulazione della rappresentazione matematica delle leggi di primo principio;
• processo di adeguamento e taratura del modello;
• validazione del modello.
2.3.1 Deﬁnizione di un modello FPDD
Per derivare la rappresentazione matematica di primo principio del sistema reale biso-
gna tenere in considerazione tre aspetti:
• isolamento del sistema;
• selezione degli ingressi e delle uscite di interesse;
• economia di modellizzazione.
L'isolamento del sistema permette di riconoscere i vari tipi di interazione esistenti tra il
sistema e l'ambiente che lo circonda. In questo modo è possibile selezionare e rappresen-
tare le interazioni più rilevanti, scartando così quelle meno inﬂuenti. Seguendo i principi
di isolamento e selezione, si riesce a sempliﬁcare al massimo il modello in relazione allo
scopo prestabilito per la modellizzazione. Il numero di ingressi e di uscite è limitato da
vincoli derivanti dalla logica di economia di modellizzazione perseguita, la quale impone
di considerare il numero minimo di parametri e variabili di stato al ﬁne di sempliﬁcare al
massimo la struttura del modello.
Per la realizzazione di un modello FP è richiesto un linguaggio di modellizzazione e
simulazione eﬃciente. In questa tesi i modelli sono stati ottenuti grazie all'uso del software
Matlab , il quale fornisce la possibilità di usufruire di ambienti di simulazione dedicati
come ad esempio l'ambiente Simulink® .
2.3.2 Filtraggio e riconciliazione dei dati
Per poter ottenere un modello aﬃdabile è essenziale avere a disposizione dati altret-
tanto aﬃdabili, prestando così attenzione alla logica del `garbage in, garbage out'. Infatti,
disporre di informazioni irrilevanti o ridondanti o di dati inaﬃdabili o caratterizzati da
un eccessivo rumore, può compromettere la fase di taratura del modello, rendendola mol-
to diﬃcoltosa. Dall'altro lato, il processo di ﬁltraggio e preparazione dei dati (in inglese
`Data pre-processing') richiede una rilevante quantità di tempo e si suddivide in diverse
operazioni:
• pulizia: inserimento dei valori mancanti, riduzione del rumore, individuazione o rimo-
zione dei valori anomali, risoluzione di problemi di inconsistenza tra i dati. In questa
tesi, avendo a che fare con dispositivi reali che rispettano le leggi della ﬁsica, la fase
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di pulizia assume un ruolo fondamentale, soprattutto per determinare l'aﬃdabilità
dei dati in relazione ai principi primi che descrivono i fenomeni considerati;
• integrazione: consiste nell'integrare i dati provenienti da banche dati diﬀerenti;
• trasformazione: normalizzazione e aggregazione dei dati;
• riduzione: trasformazione di un dato multidimensionale in una rappresentazione
signiﬁcativa di dimensionalità ridotta;
• discretizzazione: raggruppamento in sottoinsiemi signiﬁcativi dei valori di un insieme
continuo di dati, in modo da limitare il numero di stati possibili.
2.3.3 Adeguamento e taratura del modello
La fase più importante nella formulazione di un modello è la calibrazione del medesimo.
Questa consiste in:
• selezione degli insiemi di dati misurati e rappresentativi di una gamma suﬃciente-
mente ampia di funzionamento corretto del modello;
• taratura dei parametri del modello per adattare la risposta del modello ai dati.
Come già accennato precedentemente, i modelli FP sono frequentemente tarati con approc-
ci del tipo a `tentativo ed errore', attraverso la manipolazione dei valori dei parametri del
modello come risultato di un'analisi di sensibilità. Tuttavia, tale metodo può condurre a
risultati non ottimali e non ripetibili per mancanza di un approccio sistematico nella fase di
variazione dei valori dei parametri. Al ﬁne di evitare questi problemi, conviene aﬀrontare
la questione attraverso tecniche di ottimizzazione che fanno uso di un metodo matematico
formalizzato. Questo consente di minimizzare l'errore di valutazione dei parametri rispetto
alla soluzione di ottimo. Un aspetto molto importante dei sistemi FPDD è rappresentato
dal numero di parametri del modello che devono essere aggiornati. Si ritiene, infatti, che
operare con il minor numero possibile di tali parametri permetta di ottenere la migliore
accuratezza di modello e la più rapida convergenza dell'algoritmo di ottimizzazione utiliz-
zato per la taratura.
Ancora una volta è importante sottolineare le diﬀerenze tra questo approccio e la model-
lizzazione ibrida. Per quanto descritto infatti è possibile osservare che i modelli FPDD
mantengono una struttura unicamente determinata dalle equazioni di primo principio de-
scrittive del sistema e sfruttano le logiche Data-Driven solamente per adattare i parametri
di tali equazioni al sistema modellizzato. Ben diverso è l'approccio dei modelli ibridi, i
quali possono essere visti come la composizione in serie e/o in parallelo di modelli FP e
modelli DD.
2.3.4 Validazione del modello
Le diﬃcoltà maggiori, quando si tratta di costruire un modello, non giacciono tanto
nella realizzazione dello stesso quanto nel riuscire a renderlo accurato e aﬃdabile. Infatti
aﬃnché un modello sia utilizzabile è essenziale avere conﬁdenza con i risultati e le previsioni
che esso fornisce. A tal ﬁne è indispensabile provvedere a veriﬁcare e validare il modello,
generalmente attraverso un confronto con il comportamento del sistema e un'adeguata
valutazione delle diﬀerenze. Il processo che porta a stabilire se un modello sia o meno
valido è detto appunto validazione del modello.
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Come validare un modello?
Ciascun modello ha un proprio dominio di validità che determina in che misura questo
sia in grado di descrivere il comportamento del sistema. Alcuni modelli per esempio possono
essere validi solo per predizioni qualitative e approssimate, mentre altri possono riuscire a
descrivere il sistema in modo quantitativo e accurato. In questo caso il dominio di validità
dipende dall'accuratezza richiesta al modello. Un altro signiﬁcato che può essere attribuito
al dominio di validità riguarda l'insieme di valori dei parametri e delle variabili del sistema
per cui il modello può essere ritenuto attendibile.
È di primaria importanza determinare il dominio di validità di un modello per evitare di
utilizzarlo al di fuori di esso senza esserne a conoscenza e per stabilire la bontà del modello
stesso rispetto ad un altro. Pertanto la validazione del modello dev'essere direttamente
legata alla costruzione del modello stesso e, poiché quest'ultimo dipende dagli scopi per cui
questo viene realizzato, le fasi di veriﬁca sono fortemente inﬂuenzate dal tipo di problema.
Queste mantengono comunque una caratteristica comune rappresentata dal confronto tra
le uscite del modello e quelle del sistema a partire dalle stesse condizioni di ingresso, che
devono presentare diﬀerenze `piccole' in relazione agli scopi per cui il modello è costruito e
ai disturbi che inﬂuenzano le uscite che esso fornisce, ﬁgura 2.3. La fase di confronto può
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Fig. 2.3: Validazione di un modello.
risultare importante anche per veriﬁcare l'inﬂuenza sulle diﬀerenze osservate da parte di
determinate approssimazioni del modello considerate e dei suoi parametri: si può pensare di
variare il grado di approssimazione di un sottosistema e osservare come questo incida sulla
bontà dei risultati o analogamente manipolare i valori di determinati parametri. Pertanto
la costruzione e la validazione del modello devono essere condotte in modo coordinato che
spesso si presenta come un vero e proprio processo di aﬃnamento iterativo, ﬁgura 2.4.
Cross-validazione
La calibrazione e la validazione dei modelli a scatola nera e di quelli a scatola grigia
che verranno presentati in seguito, sono ottenute attraverso la tecnica statistica nota co-
me cross-validazione eﬀettuata sugli insiemi di dati a disposizione, suddivisi in calibration
dataset, costituito da un training dataset e un validation dataset, e test dataset. Insiemi
contenenti dati molto diversi tra loro potrebbero pregiudicare la valutazione delle presta-
zioni dei modelli, pertanto la suddivisione dev'essere eﬀettuata prestando attenzione alle
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Fig. 2.4: Costruzione e validazione di un modello.
caratteristiche dei dati raggruppati nei vari insiemi. In questa tesi il procedimento di sud-
divisione è aﬀrontato per mezzo della selezione casuale dei dati opportunamente ﬁltrati e
riconciliati in relazione al campo di applicazione dei singoli dispositivi. Per esempio, i dati
a disposizione sui ventilatori sono riordinati per valori crescenti della portata e suddivisi
in maniera casuale.
Le caratteristiche dei tre insiemi sono:
• il training dataset è un insieme di dati utilizzato per tarare i parametri del modello al
ﬁne di individuare i valori ottimali degli stessi in relazione al test error considerato;
• il validation dataset serve a confrontare le prestazioni di diversi modelli, permettendo
così di scegliere quello più opportuno;
• il test dataset funge da insieme di valutazione delle prestazioni del modello ottimiz-
zato precedentemente scelto e non interviene nella fase di taratura.
Il procedimento seguito per la cross-validazione si riferisce allo schema riportato in ﬁgu-
ra 2.5 e si articola come segue: la taratura dei parametri viene eﬀettuata sul training
dataset e consiste nel ﬁssare i parametri del modello e ricavare il valore dell'errore di cross-
validazione ercvtr considerato. Questo processo viene ripetuto più volte con diversi valori
dei parametri ﬁnché non si trova l'insieme dei parametri a cui compete un minor errore
di cross-validazione. In modo analogo per ciascun modello considerato è calcolato l'errore
di cross-validazione ercvval sul validation dataset, ottenendo così un parametro utile per la
scelta del modello più opportuno in relazione alla bontà richiesta allo stesso. Scelto il mo-
dello, l'errore di cross-validazione è calcolato sull'intero calibration dataset ercvcal ed, inﬁne,
sul test dataset ercvtest, ricavando due indici rappresentativi delle prestazioni.
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3
Modellizzazione dei Componenti e
Validazione
3.1 Introduzione
In questo capitolo sono illustrati i modelli dei componenti caratteristici dell'impianto
e i risultati delle relative simulazioni. La distinzione principale riguarda il tipo di descri-
zione fornita dell'evoluzione temporale del fenomeno rappresentato. Per tale motivo, è
consuetudine discernere tra modelli dinamici, che esprimono la variabilità o l'evoluzione
nel tempo del comportamento di un sistema ﬁsico, e modelli statici. Per gli scopi di questa
tesi, è stato deciso di modellizzare la sala server (Computers Room) del Data Center come
unico elemento dinamico dell'impianto, mentre gli altri componenti sono stati descritti co-
me elementi statici. La ragione risiede nelle loro caratteristiche ﬁsiche: la sala server può
essere considerata come un elemento caratterizzato da dinamiche più lente rispetto agli
altri componenti del sistema, per via delle inerzie termiche più elevate. Quindi, poiché i
vari dispositivi dell'unità CRAC (Computer Room Air Conditioning) presentano una di-
namica trascurabile e di fronte alla necessità di disporre di modelli semplici, è stato deciso
di caratterizzarli solamente in modo statico, tabella 3.1.
Componente Tipologia di modello
Umidiﬁcatore adiabatico Statico
Scambiatore aria-aria compatto a
piastre-alette a ﬂussi incrociati
Statico
Ventilatori Statico
Sala server Dinamico
Carico termico del Data Center Statico
Tab. 3.1: Componenti modellizzati.
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3.2 Umidiﬁcatore Adiabatico
3.2.1 Introduzione
Negli impianti HVAC&R (Heating, Ventilation, Air Conditioning and Refrigeration) al
ﬁne aumentare il grado di umidità dell'aria è possibile far uso di due diversi procedimenti:
• umidiﬁcazione isotermica (o isoterma);
• umidiﬁcazione adiabatica.
Nel processo di umidiﬁcazione isotermica, il vapore acqueo è disperso nell'ambiente dopo
essere stato generato per ebollizione dell'acqua. Questo richiede una fonte esterna in grado
di apportare l'energia necessaria per il cambiamento di stato dell'acqua. Poiché la tem-
peratura del vapore è più elevata di quella dell'aria, la temperatura di quest'ultima tende
ad aumentare. Il processo adiabatico non prevede apporto di energia termica dall'esterno:
l'acqua è ﬁnemente nebulizzata e portata a contatto con l'aria. Il calore necessario per la
trasformazione dell'acqua da liquido a vapore è fornito dall'aria stessa, che quindi dimi-
nuisce la propria temperatura. In genere, la massima riduzione possibile di temperatura
a bulbo secco dell'aria dipende dalla diﬀerenza tra la temperatura a bulbo secco iniziale
e la relativa temperatura a bulbo bagnato. Questo principio è sfruttato soprattutto nelle
sale server1, nei laboratori, nei musei e in tutti gli altri luoghi in cui si richiede un con-
trollo ottimale del livello di umidità dell'aria per garantire la salute degli individui, per
la conservazione dei materiali o per la produzione. Il modello proposto è relativo ad un
umidiﬁcatore e raﬀreddatore evaporativo che atomizza l'acqua in goccioline ﬁnissime che,
evaporando spontaneamente, sottraggono calore all'aria umidiﬁcata e raﬀreddata: il cam-
bio di stato da liquido a vapore avviene a spese dell'energia dell'aria che di conseguenza si
raﬀredda. L'acqua è pressurizzata da una pompa a palette che provvede ad inviarla ad un
sistema di speciali ugelli che ne provocano l'atomizzazione. L'umidiﬁcatore è regolato da
un soﬁsticato sistema di controllo che combina l'azione di un inverter, che regola la velocità
e quindi la portata della pompa, con quella di due elettrovalvole che attivano solo gli ugelli
necessari, consentendo al sistema di lavorare sempre alla pressione ottimale per atomizzare
l'acqua, in un ampio intervallo di portata. Vi possono essere sostanzialmente tre tipologie
di umidiﬁcatori adiabatici: dispositivi di raﬀreddamento evaporativi, dispositivi a matrice
bagnata e dispositivi ad acqua nebulizzata. Il sistema reale, dunque, include in un'unica
soluzione l'umidiﬁcazione e il raﬀreddamento evaporativo e può essere utilizzato per trat-
tare l'aria in una UTA (Unità di Trattamento Aria). È possibile, infatti, sia umidiﬁcare
l'aria in mandata (Raﬀreddamento Adiabatico Diretto) che raﬀreddare indirettamente2 l'a-
ria immessa in ambiente, ad esempio con un recuperatore a ﬂussi incrociati, in modo da
incrementare l'eﬃcienza energetica della UTA.
3.2.2 Modello FPDD
Il modello illustrato di seguito è del tipo statico a parametri concentrati. Questa so-
luzione si adatta in modo eﬃcace all'approccio FPDD, garantendo un suﬃciente livello di
dettaglio per gli scopi ﬁnali della modellizzazione. Il processo di umidiﬁcazione adiabatica
1 Se in un centro di elaborazione dati l'umidità relativa (%UR) scende al di sotto del 40%, l'elettricità
statica può accumularsi e causare scariche potenzialmente dannose per i server e le apparecchiature IT,
comportando tempi di fermo e costi elevati per la sostituzione delle apparecchiature.
2 Raﬀreddamento Adiabatico Indiretto.
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è caratterizzato da variazioni trascurabili della temperatura a bulbo bagnato e di entalpia
(idealmente costanti) tra le condizioni di ingresso e di uscita, ﬁgura 3.1. Analogamente
Fig. 3.1: Processo di umidiﬁcazione adiabatica: trasformazione nel diagramma psicrometrico.
agli altri processi di trasferimento di massa e di energia, è possibile caratterizzare il pro-
cesso con una sua eﬃcienza `bagnata' (`wet'), legata all'incremento di umidità speciﬁca dal
punto (a) al punto (b) causato al ﬂusso d'aria elaborato rispetto all'incremento massimo
ottenibile riferito alla condizione di saturazione (c):
εwet =
xb − xa
xc − xa . (3.1)
In prima approssimazione, le temperature a bulbo secco dell'aria immessa e di quella
uscente dall'umidiﬁcatore possono essere usate per calcolarne l'eﬃcienza `termica' (`hum')
come segue:
εhum =
tb − ta
tc − ta . (3.2)
Rappresentazione matematica del modello
Il modello realizzato fa riferimento a quello riportato da Fonseca e Cuevas3 in [3], op-
portunamente validato nel caso dispositivi in cui una determinata portata d'aria entra
in contatto con una matrice bagnata o ﬂuisce attraverso una nube d'acqua atomizzata.
L'approccio usato permette di ricavare un modello sempliﬁcato di apparecchiature di raf-
freddamento per evaporazione (diretta o indiretta) attraverso un'analogia con il fenomeno
di scambio termico che avviene all'interno di uno scambiatore di calore. L'umidiﬁcatore
può essere considerato come uno scambiatore che opera con una miscela ﬂuida ﬁttizia ca-
ratterizzata da un calore speciﬁco ﬁttizio. Gli umidiﬁcatori adiabatici possono essere visti
come un caso particolare di sistema di raﬀreddamento evaporativo a diretto contatto con
acqua in condizioni quasi-isotermiche. Si tratta, dunque, di un modello adatto a disposi-
tivi contraddistinti da un processo di scambio di calore e massa con acqua a temperatura
costante e pari alla temperatura a bulbo umido dell'aria in ingresso, ﬁgura 3.2. Note le
temperature a bulbo secco ta,su,hum e a bulbo bagnato twb,su,hum di ingresso e l'eﬃcienza
3 Rispetto al modello descritto dai due autori sono state apportate solamente alcune modiﬁche. La più
rilevante, che vale la pena sottolineare, riguarda l'equazione del coeﬃciente ﬁttizio di scambio termico
globale.
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`termica' εhum è possibile calcolare la temperatura dell'aria in uscita ta,ex,hum dall'umi-
diﬁcatore. Quest'ultima è ricavata con il metodo ε − NTU considerando lo scambio tra
aria, con una propria capacità termica di ﬂusso C˙a, e l'acqua con capacità termica di ﬂusso
inﬁnita:
ta,ex,hum = ta,su,hum + (twb,su,hum − ta,su,hum) εhum, (3.3)
dove:
εhum = 1− exp(−NTU), (3.4)
NTU =
AU
C˙min
, (3.5)
C˙min = C˙a, (3.6)
C˙a = m˙a cp,a. (3.7)
Le grandezze delle equazioni precedenti sono:
• εhum, eﬃcienza `termica' dell'umidiﬁcatore;
• ta,ex,hum, temperatura a bulbo secco dell'aria in uscita all'umidiﬁcatore (exhaust
air), ;
• ta,su,hum, Temperatura a bulbo secco dell'aria in ingresso all'umidiﬁcatore (supply
air), ;
• twb,su,hum, temperatura a bulbo bagnato dell'aria in ingresso all'umidiﬁcatore, ;
• NTU , numero di unità di trasporto ﬁttizio;
• C˙min, capacità termica di ﬂusso minima, W/K;
• C˙a, capacità termica di ﬂusso dell'aria in ingresso all'umidiﬁcatore, W/K;
• m˙a, portata di massa d'aria secca in ingresso all'umidiﬁcatore, kgda/s;
• cp,a, calore speciﬁco dell'aria in ingresso all'umidiﬁcatore, J/(kgdaK).
Fig. 3.2: Processo di umidiﬁcazione adiabatica.
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Il coeﬃciente ﬁttizio di scambio termico globale dell'umidiﬁcatore secondo Fonseca e
Cuevas è descritto da:
AU = AUn
[
m˙a
m˙a,n
]p [ SW
SWn
]q
. (3.8)
Nel caso in esame è stato necessario modiﬁcare questa espressione aggiungendo un terzo
fattore:
AU = AUn
[
m˙a
m˙a,n
]p1 [ SW
SWn
]p2 
ta,su,hum + 273.15
tdp,su,hum + 273.15(
ta,su,hum + 273.15
tdp,su,hum + 273.15
)
n

p3
. (3.9)
Si osservi come l'equazione (3.9) è tale da rispettare l'assenza di scambio tra aria e acqua,
quando una delle due portate sia nulla. Come condizioni nominali sono state prese in
considerazione quelle relative al massimo coeﬃciente ﬁttizio di scambio termico globale
AUn osservato:
• AUn: coeﬃciente ﬁttizio di scambio termico globale dell'umidiﬁcatore in condizioni
nominali, W/K;
• m˙a,n: portata di massa d'aria secca in ingresso all'umidiﬁcatore riferita alle condizioni
nominali, kgda/s;
• SWn: portata di massa d'acqua in ingresso all'umidiﬁcatore riferita alle condizioni
nominali, kg/s;
•
(
ta,su,hum + 273.15
tdp,su,hum + 273.15
)
n
: rapporto tra la temperatura a bulbo secco e la rispettiva
temperatura di rugiada in condizioni nominali;
• p1, p2 e p3: parametri del modello ricavati in fase di calibrazione al ﬁne di ottenere
una migliore aderenza dello stesso ai dati osservati.
I primi due rapporti dell'equazione (3.9) permettono di considerare l'inﬂuenza delle due
portate entranti (d'aria e d'acqua) sulle prestazioni del dispositivo, mentre il terzo rappor-
to consente di caratterizzare il processo tenendo conto delle diﬀerenti condizioni iniziali
dell'aria in ingresso. Riassumendo, le grandezze di ingresso sono:
• m˙a: portata di massa d'aria secca in ingresso all'umidiﬁcatore, kgda/s;
• ta,su,hum: temperatura a bulbo secco dell'aria in ingresso all'umidiﬁcatore, ;
• xa,su,hum: umidità speciﬁca dell'aria in ingresso all'umidiﬁcatore, kgwv/kgda;
• patm: pressione totale dell'aria in ingresso all'umidiﬁcatore, Pa;
• SW : portata di massa d'acqua in ingresso all'umidiﬁcatore, kg/s.
Noti i valori dei parametri ricavati in fase di calibrazione, paragrafo (3.2.2), è possibile
calcolare il valore di AU in funzione degli ingressi appena elencati. Successivamente è poi
possibile ricavare il valore di NTU ed εhum a partire da (3.5) e (3.4). Pertanto, dalla (3.3)
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si può ottenere la temperatura in uscita ta,ex,hum e da questa si può derivare l'umidità
speciﬁca dell'aria uscente xa,ex,hum dalla seguente equazione:
xa,ex,hum − xa,su,hum
ta,ex,hum − ta,su,hum =
xwb,ex,hum − xa,su,hum
twb,ex,hum − ta,su,hum . (3.10)
Dal valore di xa,ex,hum si può stimare la portata di massa d'acqua evaporata EW e quella
sprecata DW :
EW = m˙a (xa,ex,hum − xa,su,hum) , (3.11)
DW = SW − EW. (3.12)
La ﬁgura 3.3 evidenzia le uscite e i parametri coinvolti.
Fig. 3.3: Modello dell'umidiﬁcatore con ingressi, uscite e parametri.
Calibrazione e test
L'operazione di adattamento e calibrazione del modello, come già accennato, può esse-
re aﬀrontata alla stregua di un problema di ottimizzazione. Nel caso in esame essa non è
eﬀettuata direttamente sulle grandezze di ingresso-uscita, ma è eseguita ad un livello inter-
medio del modello, ovvero rispetto a grandezze ottenute indirettamente a partire dai dati
di ingresso e di uscita. Questo è giustiﬁcato da un lato dalla possibilità di inferire dei para-
metri/coeﬃcienti riassuntivi caratteristici del fenomeno in esame (e.g. coeﬃciente ﬁttizio
di scambio), dall'altro dalla possibilità di giovarsi di questi parametri/coeﬃcienti caratte-
ristici, insieme ai principi primi che regolano i fenomeni ﬁsici, per derivare le grandezze di
interesse.
Il campo di validità del modello è determinato dai valori minimi e massimi degli ingressi
considerati, tabella 3.2.
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Ingresso min max
ta,su,hum 20 36
xa,su,hum 1.4× 10−3 kgwv/kgda 9.98× 10−3 kgwv/kgda
m˙a 2.71 kgda/s 18.40 kgda/s
V˙a 8530.6 m
3/h 55000 m3/h
SW 140.0 l/h 1 054.2 l/h
Tab. 3.2: Campo di validità del modello dell'umidiﬁcatore.
Calibrazione L'obiettivo è quello di determinare i valori dei parametri p1, p2 e p3 al ﬁne
di ottenere un adeguata rappresentazione dei dati osservati. A tale scopo, i dati disponibili
sono stati prima validati e riconciliati e successivamente suddivisi in due insiemi disgiunti:
• DSc (Calibration Dataset): è l'insieme dei dati di calibrazione per la taratura e la
validazione del modello, di cardinalità #DSc = n1 = 2032;
• DSt (Validation Dataset): è l'insieme dei dati di riferimento per la successiva va-
lutazione delle prestazioni del modello ottimizzato, di cardinalità #DSt = n2 =
964.
DSc
⋂
DSt = ∅. (3.13)
Per quanto concerne l'insieme DSc, dopo aver individuato le grandezze relative alle con-
dizioni nominali4 riportati in tabella 3.3, sono stati ricavati i valori delle grandezze di
riferimento per il coeﬃciente:
β :=
AU
AUn
. (3.14)
L'insieme dei valori di β costituisce l'insieme dei valori osservati, mentre l'insieme dei valori
predetti βˆ è fornito dal seguente modello:
βˆ :=
[
m˙a
m˙a,n
]p1 [ SW
SWn
]p2 
ta,su,hum + 273.15
tdp,su,hum + 273.15(
ta,su,hum + 273.15
tdp,su,hum + 273.15
)
n

p3
. (3.15)
Il problema della calibrazione del suddetto modello è risolto in questa sede come un
AUn 6.56× 104 W/K
m˙a,n 18.27 kgda/s
SWn 1 054.2 l/h(
ta,su,hum + 273.15
tdp,su,hum + 273.15
)
n
295.15
263.60
Tab. 3.3: Condizioni nominali riferite al DSc.
4 AUn,m˙a,n, SWn, e
(
ta,su,hum + 273.15
tdp,su,hum + 273.15
)
n
.
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problema di ottimizzazione. I parametri p1, p2 e p3 risultano dalla soluzione di:
arg maxp1,p2,p3 J = R
2
adj(β, βˆ) |DSc . (3.16)
Il grado di valutazione associato ad una soluzione (funzione ﬁtness) corrisponde in que-
sto caso al coeﬃciente di determinazione aggiustato (R2adj) che rappresenta la frazione di
varianza spiegata:
R2adj =1−
n− 1
n− k − 1
RSS
TSS
Adjusted R2, (3.17)
RSS =
n∑
i=1
(yi − yˆi)2 Residual Sum of Squares, (3.18)
TSS =
n∑
i=1
(yi − y)2 Total Sum of Squares. (3.19)
Se il valore del coeﬃciente di determinazione aggiustato corretto è prossimo a 1 signiﬁca
che i k regressori predicono in maniera accurata il valore della variabile dipendente y in
campione. Pertanto, maggiore è il coeﬃciente di determinazione aggiustato e minore risulta
essere l'errore commesso.
Il problema di ottimizzazione (3.16) è stato risolto con l'ausilio di una tecnica di ot-
timizzazione euristica-stocastica che attraverso un processo iterativo seleziona via via la
soluzione più appropriata tra quelle ottenute a ciascun passo. Si è optato per un approccio
di questo tipo non avendo a priori informazioni sulla regolarità della funzione ﬁtness. Nello
speciﬁco sono stati impiegati gli algoritmi genetici, GAs (appendice A).
In 3.4 sono riportati i parametri dell'algoritmo genetico dopo aver condotto una oppor-
tuna fase di sintonizzazione:
Numero di individui 90
Numero massimo di generazioni 100
Range iniziale di p1, p2 e p3 [−7; 7], [−7; 7], [−7; 7]
Numero di regressori 3
Numero di dati osservati 2032
Tab. 3.4: Parametri per la soluzione del problema di calibrazione con GA.
L'algoritmo genetico fornisce la seguente soluzione relativa ai parametri p1, p2 e p3:
p1 −0.196 7
p2 1.118 0
p3 4.569 4
Tab. 3.5: Parametri del modello calibrato.
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Test Noti i valori dei parametri di calibrazione si calcolano i corrispondenti βˆ previsti
dal modello sia per l'insieme di calibrazione DSc che per quello di test DSt. In ﬁgura 3.4
sono riportati i graﬁci relativi al confronto tra i dati osservati β (in ascissa, `Target') e
quelli predetti βˆ (in ordinata, `Output'), per entrambi gli insiemi di dati.
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Fig. 3.4: Confronto tra le previsioni relative ai parametri di calibrazione del modello e i dati
osservati.
La bisettrice di colore blu corrispondente alla condizione ideale di perfetta coincidenza tra
dati osservati e quelli previsti, la retta di color rosso è ottenuta attraverso una interpo-
lazione lineare dei dati predetti e fornisce informazioni sulla prestazione del modello. In
entrambe i casi di calibrazione e test, si evince che le prestazioni dei modelli sono soddi-
sfacenti. Questo fatto è avallato anche dai valori del coeﬃciente R2adj che risulta prossimo
all'unità. Inoltre, sono riportate le due rette tratteggiate verticali di colore verde corrispon-
denti ai vincoli di portata d'acqua di alimentazione SW minima e massima che si prevede
di imporre in fase di utilizzo, Tab. 3.6.
Si è quindi impiegato il modello relativo al coeﬃciente di scambio insieme alle leggi del
SWmin 160 l/h
SWmax 576 l/h
Tab. 3.6: Portata d'acqua di alimentazione minima e massima dell'umidiﬁcatore.
primo principio relativo al fenomeno in esame per valutare le previsioni delle grandezze di
uscita: i valori osservati e quelli previsti sono relativi all'insieme di test DSt. Le grandezze
di interesse in uscita sono:
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• temperatura a bulbo secco Tout,  ;
• umidità speciﬁca xE , gwv/kgda;
• portata d'acqua evaporata EW , kg/s;
• portata d'acqua sprecata DW , kg/s.
In maniera analoga a quanto visto sopra si riportano in ﬁgura 3.5 i risultati ottenuti rela-
tivamente alle grandezze considerate. Si può osservare che la radice dell'errore quadratico
medio (RMSE) è piccola, prossima a zero, in tutti i casi. A titolo d'esempio, nel diagram-
ma psicrometrico (i.e. diagramma di Carrier) di ﬁgura 3.6, si riportano alcuni esempi di
quattro trasformazioni subite dall'aria dovute alla azione dell'umidiﬁcatore e calcolate con
l'ausilio del modello sviluppato. I pallini rossi indicano le condizioni iniziali, mentre i pal-
lini blu quelle ﬁnali. L'eﬀetto dell'umidiﬁcatore è quello di determinare una diminuzione
della temperatura a bulbo secco nonché un aumento dell'umidità della miscela d'aria.
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Fig. 3.5: Confronto tra le previsioni relative alle uscite del modello e le uscite osservate del dataset
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Fig. 3.6: Saturazione adiabatica relativa al modello.
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3.3 Scambiatore Aria-Aria Compatto a Piastre-Alette a Flussi Incrociati
3.3.1 Introduzione
La forma più diﬀusa di scambiatore di calore a ﬂussi incrociati è quella degli scam-
biatori compatti aria-aria a piastre-alette, i quali combinano il vantaggio di poter ridurre
gli ingombri con la possibilità di realizzare elevate aree della superﬁcie di scambio (ﬁno
a 6000m2/m3). La matrice può essere di alluminio, d'acciaio inossidabile, di ceramica
o, in alcuni casi, di carta impregnata. I due ﬂuidi passano in canali alterni, scambiando
calore attraverso i piatti di separazione. Questi apparecchi possono essere utilizzati come
scambiatori gas-liquido o come condensatori/evaporatori, ma sono particolarmente indicati
come scambiatori gas-gas, in quanto realizzano elevate aree di scambio per unità di volume
e buoni coeﬃcienti di scambio grazie all'uso di passaggi a piccolo diametro idraulico ed
alette disegnate appositamente. Si possono avere passaggi con alette piane, ondulate o
con intagli rialzati per incrementare la turbolenza, e possono essere continue o interrotte
e sfalsate se si desidera rompere lo strato limite. I canali realizzati possono avere sezione
rettangolare o triangolare. I coeﬃcienti di scambio e i fattori di attrito che si realizzano
sono ottenuti generalmente da apposita sperimentazione. Si possono ottenere soluzioni
teoriche solo per deﬂusso laminare completamente sviluppato in canali lunghi, lisci, non
interrotti. Un esempio schematico di scambiatore aria-aria compatto a piastre-alette con
alette continue e completamente lisce è riportato in ﬁgura 3.7.
3.3.2 Modello FPDD
La funzione dello scambiatore di calore a piastre-alette a ﬂussi incrociati inserito nel
sistema CRAC è quella di ricevere l'aria di ritorno dalla sala server, raﬀreddarla con l'a-
ria prelevata dall'esterno eventualmente trattata dall'umidiﬁcatore e restituirla alla stan-
za ad una temperatura inferiore, tale da consentire l'estrazione del calore prodotto dalle
apparecchiature in essa collocate.
Il processo di scambio termico è governato dalla diﬀerenza di temperatura tra i ﬂuidi
coinvolti e dalle condizioni del moto relativo mediato dalle superﬁci di separazione. Le
correlazioni usate in questo tipo di scambiatore sono riferite alla convezione termica forzata
che si instaura al passaggio dei ﬂuidi all'interno dei canali. Queste dipendono dai diversi
fenomeni che intervengono in funzione delle condizioni termoﬂuidodinamiche locali. Infatti,
essendo l'aria una miscela di gas incondensabili e vapore acqueo, a seconda delle capacità di
scambio termico del dispositivo e delle condizioni termoigrometriche e di moto all'ingresso
dei due ﬂussi, vi può essere la presenza di solo scambio di calore sensibile, allorché le
correnti di aria calda e fredda evolvono ad umidità speciﬁca costante, oppure vi può essere
la combinazione tra lo scambio di calore sensibile e lo scambio di calore latente5 nel caso
in cui si veriﬁchi la formazione di condensa in una parte del dispositivo.
A diﬀerenza dello scambio di calore sensibile, legato al solo trasferimento di energia, la
condensazione coinvolge anche meccanismi di trasporto di massa del vapore acqueo e si
instaura quando la corrente più calda ed umida, che lambisce le superﬁci delle piastre,
entra a contatto con una zona a temperatura inferiore rispetto alla propria temperatura di
rugiada. Nei canali del ﬂuido caldo, questo comporta la formazione di goccioline d'acqua
sulla superﬁcie solida e, con l'intensiﬁcarsi del fenomeno, di un vero e proprio ﬁlm liquido
5 La somma tra lo scambio di calore sensibile e lo scambio di calore latente deﬁnisce lo scambio di calore
totale.
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Fig. 3.7: Conﬁgurazione sempliﬁcata della geometria dello scambiatore aria-aria compatto a
piastre-alette a ﬂussi incrociati.
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in grado di alterare sensibilmente le prestazione di scambio termico del dispositivo.
Dunque, vi possono essere tre condizioni di funzionamento dello scambiatore:
• con aletta asciutta (dry-ﬁn), in cui i canali sono completamente asciutti e vi è solo
scambio di calore sensibile;
• con aletta bagnata (wet-ﬁn), se la condensazione avviene lungo tutti i canali dell'aria
più calda e quindi tutto lo scambiatore è interessato dallo scambio di calore totale;
• situazione mista Wet-Dry, in cui parte dello scambiatore lavora con canali comple-
tamente asciutti e parte invece è caratterizzato dalla formazione di condensa.
A fronte di queste possibili condizioni operative, è stato necessario suddividere il mo-
dello complessivo dello scambiatore in due sotto-modelli. Il primo, relativo al solo scambio
sensibile e denominato Sotto-modello Dry, è del tipo a scatola grigia ed è pertanto carat-
terizzato da una parametrizzazione che dev'essere calibrata sui dati misurati. Il secondo,
che caratterizza lo scambio totale e denominato Sotto-modello Wet, è un modello com-
pletamente a scatola bianca e ciò è dovuto al fatto che la modellizzazione a parametri
concentrati riportata in letteratura, e considerata per prevedere gli eﬀetti della conden-
sazione, è descritta da equazioni che hanno come variabili indipendenti le caratteristiche
di scambio convettivo ricavate in ipotesi di solo scambio di calore sensibile. Pertanto il
Sotto-modello Wet deriva univocamente dal Sotto-modello Dry calibrato. Si osservi che in
condizioni di funzionamento dry-ﬁn il processo è descritto interamente dal Sotto-modello
Dry, così come in condizioni wet-ﬁn il ﬂusso termico è calcolato attraverso i risultati otte-
nuti dal Sotto-modello Wet6. Nella situazione mista Wet-Dry invece le uscite del modello
complessivo sono ottenute come combinazione delle uscite restituite dai due sotto-modelli.
Riassumendo, si opera nel modo seguente:
• sono valutate le prestazioni del Sotto-modello Dry ipotizzando che sia presente sola-
mente lo scambio di calore sensibile;
• è accertata la presenza delle condizioni necessarie alla formazione di condensa attra-
verso un criterio che verrà illustrato in seguito;
• nel caso in cui non si veriﬁchi la condensazione si considerano come uscite del modello
complessivo quelle del Sotto-modello Dry ;
• se è accertato il veriﬁcarsi della condensazione anche solamente su una porzione del-
lo scambiatore, si procede a valutarne le prestazioni attraverso il Sotto-modello Wet
ipotizzando che tutto il dispositivo sia interessato dallo scambio di calore totale. Do-
podiché, si ricava il ﬂusso termico totale come somma pesata dei contributi dei due
sotto-modelli, sfruttando un prestabilito sistema di associazione di pesi. Chiaramen-
te, se si stabilisce che l'intero scambiatore è interessato dagli eﬀetti della conden-
sazione della corrente d'aria calda, il peso relativo al ﬂusso termico valutato con il
Sotto-modello Dry è nullo.
In ﬁgura 3.8 è riportata, a titolo di esempio, una rappresentazione schematica bidimen-
sionale della distribuzione di temperature che si può veriﬁcare nello scambiatore a ﬂussi
incrociati. Si può notare come, in prima approssimazione, l'eventuale condensazione ha
6 Il Sotto-modello Wet mantiene comunque la propria dipendenza dal Sotto-modello Dry, ma, come
sarà chiarito in seguito, in funzionamento completamente wet si considereranno come uscite del modello
complessivo quelle del solo Sotto-modello Wet.
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Supply air (S)
Exhaust air (E)
Fig. 3.8: Distribuzione ideale delle temperature nello scambiatore a ﬂussi incrociati.
inizio nel vertice in basso a sinistra, dove l'aria fredda in ingresso raﬀredda l'aria calda che
ha già ceduto buona parte del proprio calore, determinando quindi una zona a più bassa
temperatura superﬁciale delle piastre.
Sia per il Sotto-modello Dry che per il Sotto-modello Wet, la parte First-Principle dei
modelli è del tipo a parametri concentrati. L'approccio scelto per l'analisi dei fenomeni
è di tipo monodimensionale con conseguente perdita di dettaglio nei confronti della tridi-
mensionalità del problema, tale però da non comprometterne la bontà ai ﬁni preposti per
la modellizzazione.
Per semplicità nella costruzione del modello, per entrambe le direzioni di deﬂusso sono
stati considerati canali con sezione di attraversamento rettangolare, aventi piastre e alette
continue. Le caratteristiche geometriche e ﬁsiche principali sono elencate nella tabella
3.7. Con S è indicata la portata d'aria primaria (o supply air o product air) prelevata e
reimmessa nella stanza, mentre con E si fa riferimento alla portata d'aria secondaria7 (o
aria di processo o exhaust air o process air) presa e rigettata all'esterno. L'aria secondaria
in condizioni nominali serve a raﬀreddare la primaria: in questa situazione, mentre il ﬂusso
E può modiﬁcare solo la propria temperatura e non il contenuto di umidità speciﬁca, la
portata lato S può essere soggetta, in base a quanto detto prima, anche alla diminuzione
di umidità speciﬁca in caso si veriﬁchi la condensazione.
Per l'identiﬁcazione delle grandezze geometriche si fa riferimento alle ﬁgure 3.7a e 3.7b.
In tabella 3.8 sono riportate le deﬁnizioni dei parametri geometrici signiﬁcativi ricavati per
caratterizzare queste superﬁci compatte.
7 Corrisponde alla portata d'aria che attraversa l'umidiﬁcatore.
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Geometria
H - Altezza totale 1.98 m
LS - Lunghezza del canale lato S 1.81 m
LE - Lunghezza del canale lato E 1.81 m
hS - Altezza del canale lato S 7.14× 10−3 m
hE - Altezza del canale lato E 7.14× 10−3 m
palette - Passo alette (uguale per entrambe le
direzioni di ﬂusso)
0.1 m
saletta - Spessore aletta (uguale per entrambe le
direzioni di ﬂusso)
3× 10−4 m
spiastre - Spessore delle piastre 1.5× 10−4 m
Materiale -
Alluminio
λm - Conducibilità termica 230 W/mK
Tab. 3.7: Caratteristiche geometriche e ﬁsiche dello scambiatore.
V - Volume dello scambiatore LSLEH 5.60 m3
Apiastre - Area della superﬁcie lorda
totale di scambio delle piastre
2V
hS+hE+2spiastre
889.80 m2
AS - Area della superﬁcie di scambio
lato S
2V [hS+(palette−saletta)]
palette(hS+hE+2spiastre)
950.67 m2
AE - Area della superﬁcie di scambio
lato E
2V [hE+(palette−saletta)]
palette(hS+hE+2spiastre)
950.67 m2
Aalettata,S - Area della superﬁcie
alettata lato S
2V hS
palette(hS+hE+2spiastre)
63.53 m2
Aalettata,E - Area della superﬁcie
alettata lato E
2V hE
palette(hS+hE+2spiastre)
63.53 m2
Afront,S - Area della superﬁcie
frontale lato S
LEH 3.58 m
2
Afront,E - Area della superﬁcie
frontale lato E
LSH 3.58 m
2
σS - Area di deﬂusso (netta) lato
S/Area della superﬁcie frontale lato
S
hS(palette−saletta)
palette(hS+hE+2spiastre)
0.488
σE - Area di deﬂusso (netta) lato
E/Area della superﬁcie frontale lato
E
hE(palette−saletta)
palette(hS+hE+2spiastre)
0.488
dh,S - Diametro idraulico del canale
lato S
4hS(palette−saletta)
2[hS+(palette−saletta)] 0.013 3 m
dh,E - Diametro idraulico del canale
lato E
4hE(palette−saletta)
2[hE+(palette−saletta)] 0.013 3 m
Tab. 3.8: Caratteristiche geometriche e ﬁsiche dello scambiatore.
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Rappresentazione matematica del modello
Come accennato in precedenza, la prima fase corrisponde all'analisi del processo con-
vettivo che regola il solo scambio di calore sensibile, a cui segue la modellizzazione dei
fenomeni coinvolti nello scambio di calore totale.
Sotto-modello Dry In condizioni di funzionamento dry, in merito alla formulazione del
fattore d'attrito di Fanning e del numero di Nusselt, le equazioni descrittive del fenomeno
prendono spunto dai risultati riportati da Polley e Abu-Khader in [13]. I due autori
sfruttano le possibilità messe a disposizione dalle correlazioni asintotiche, che sono costruite
valutando la radice n-esima della somma delle potenze n-esime dei termini contenenti la
variabile indipendente. A tal riguardo e relativamente al fattore d'attrito in tubi rettilinei,
Churchill in [14] propone:
fn = fnlam + f
n
tran+turb. (3.20)
Il primo termine considera le condizioni in regime di ﬂusso laminare, mentre il secondo è
a sua volta una correlazione asintotica del fattore d'attrito in condizioni idrodinamiche di
transizione e quello in regime turbolento completamente sviluppato:
fntran+turb = f
n
tran + f
n
turb. (3.21)
Constatando la mancanza di una transizione netta tra il regime laminare e quello turbolento
nel caso di superﬁci piane alettate, Polley e Abu-Khader suggeriscono di trascurare il
termine ftran. Inoltre individuano un valore pari a 3 per l'esponente n per ottenere un
buon riscontro tra i dati previsti e quelli osservati da loro considerati, [15]. In questo modo
si ottiene la seguente correlazione valida in ogni condizione di regime di ﬂusso:
f3 = f3lam + f
3
turb (3.22)
Sfruttando poi quanto proposto da Hewitt et al. in [16], Polley e Abu-Khader al ﬁne di
predire i fattori d'attrito delle superﬁci piane alettate utilizzano le correlazioni per tubi
rettilinei, considerando il diametro idraulico come parametro geometrico di riferimento nel
calcolo del numero di Reynolds:
flam =
16
Re
, (3.23)
fturb =
0.078
Re0.25
. (3.24)
Per ricavare il numero di Nusselt, invece, fanno riferimento a una correlazione asintotica
proposta da Churchill in [17]:
Nu10 = Nu10lam +
(
1
Nu2tran
+
1
Nu2turb
)−5
. (3.25)
Il termine Nutran in (3.25) descrive il fenomeno di scambio termico convettivo nella zo-
na di transizione ed è ricavato attraverso un'interpolazione tra le equazioni teoriche del
trasferimento di calore in ﬂusso laminare e quello in ﬂusso turbolento:
Nutran = Nulam|Re=2200 exp
(
Re− 2200
730
)
. (3.26)
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Il termine laminare è a sua volta ottenuto da due correlazioni raccomandate dall'ESDU
(Engineering Sciences Data Unit) [18]. La prima riguarda il trasferimento di calore in
condizioni di ﬂusso laminare con proﬁlo termico non completamente sviluppato e proﬁlo
idrodinamico completamente sviluppato:
Nulam =
[
3.663 + 0.73 + (1.77Gz
1
3 − 0.7)3
] 1
3
. (3.27)
La seconda riguarda il trasferimento di calore in condizioni di ﬂusso laminare con entrambi
i proﬁli non completamente sviluppati:
Nulam =
[
3.663 + 0.73 + (1.77Gz
1
3 − 0.7)3 +
(
4
pi
(
2
1 + 22Pr
) 1
6
Gz
1
2
)] 1
3
. (3.28)
Il numero di Graetz Gz è ottenuto in funzione del diametro idraulico della sezione di
passaggio e della lunghezza caratteristica dell'aletta:
Gz = RePr
dh
l
(3.29)
Inﬁne, il termine turbolento è rappresentato da una correlazione per tubi rettilinei, la cui
forma è proposta sempre da Churchill in [14]:
Nuturb = C
√
f RePr
1
3 . (3.30)
Tenendo presente la necessità di parametrizzare le equazioni descrittive del modello per
permetterne la taratura sui dati misurati e nell'ottica di limitare il più possibile il numero
di parametri di calibrazione, si è scelto di mantenere inalterato il termine per il fattore
d'attrito in condizioni idrodinamiche di ﬂusso laminare e di modiﬁcare il termine (3.24)
in regime turbolento completamente sviluppato. La forma della correlazione del fattore
d'attrito complessivo è analoga alla (3.22):
f =
[(
16
Re
)3
+ (p1Re
p2)3
] 1
3
. (3.31)
Per quanto concerne il numero di Nusselt le modiﬁche hanno riguardato sia il termine
turbolento che quello laminare:
Nuturb = p3
√
fRep4Prp5 , (3.32)
Nulam =
[
p36 + p
3
7 +
(
p8Gz
p9 − p7)3
)] 1
3 . (3.33)
Altresì, il termine interpolante relativo alla zona di transizione laminare-turbolento è stato
trascurato all'interno della correlazione asintotica e l'esponente n è stato parametrizzato e
sarà stabilito in fase di calibrazione. La forma di tale correlazione diventa quindi:
Nu =
(
Nup10turb +Nu
p10
lam
) 1
p10 . (3.34)
Per poter procedere al calcolo del fattore d'attrito di Fanning e del numero di Nusselt
è necessario conoscere il numero di Reynolds e di Prandtl di ciascun ﬂusso, insieme alle ca-
ratteristiche geometriche dello scambiatore. Per comodità, questi coeﬃcienti adimensionali
si riferiscono alle condizioni di ingresso delle due correnti:
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• m˙S : portata di massa d'aria secca in ingresso lato S, kgda/s;
• tS,i: temperatura a bulbo secco dell'aria in ingresso lato S, ;
• xS,i: umidità speciﬁca dell'aria in ingresso lato S, kgwv/kgda;
• pS,i: pressione totale dell'aria in ingresso lato S, Pa;
• m˙E : portata di massa d'aria secca in ingresso lato E, kgda/s;
• tE,i: temperatura a bulbo secco dell'aria in ingresso lato E, ;
• xE,i: umidità speciﬁca dell'aria in ingresso lato E, kgwv/kgda;
• pE,i: pressione totale dell'aria in ingresso lato E, Pa.
Giovandosi delle funzioni per il calcolo delle proprietà dell'aria umida indicate da Tsilingi-
ris8 in [19], si ricavano:
• cp,S,i: calore speciﬁco della miscela aria umida riferito alla portata d'aria secca e
valutato rispetto alle condizioni di ingresso lato S, J/kgdaK;
• cp,E,i: calore speciﬁco della miscela aria umida riferito alla portata d'aria secca e
valutato rispetto alle condizioni di ingresso lato E, J/kgdaK;
• hS,i: entalpia speciﬁca della miscela aria umida riferita alla portata d'aria secca e
valutato rispetto alle condizioni di ingresso lato S, J/kgda;
• hE,i: entalpia speciﬁca della miscela aria umida riferita alla portata d'aria secca e
valutato rispetto alle condizioni di ingresso lato E, J/kgda;
• λS,i: conducibilità termica della miscela aria umida in ingresso lato S, W/mK;
• λE,i: conducibilità termica della miscela aria umida in ingresso lato E, W/mK;
• µS,i: viscosità dinamica della miscela aria umida riferita alla portata d'aria secca e
valutata rispetto alle condizioni di ingresso lato S, kgda/ms;
• µE,i: viscosità dinamica della miscela aria umida riferita alla portata d'aria secca e
valutata rispetto alle condizioni di ingresso lato E, kgda/ms;
• ρda,S,i: densità dell'aria in ingresso riferita alla portata d'aria secca lato S, kgda/m3;
• ρda,E,i: densità dell'aria in ingresso riferita alla portata d'aria secca lato E, kgda/m3.
È possibile quindi ottenere i numeri di Reynolds Rei e di Prandtl Pri, riferiti alle condizioni
dell'aria in ingresso, da utilizzare nelle correlazioni (3.31)-(3.33):
Rei =
Gdh
µi
, (3.35)
Pri =
cp,i µi
λi
, (3.36)
8 Queste funzioni hanno un campo di validità della temperatura a bulbo secco dell'aria compreso tra 0
e 100.
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G è la portata di massa speciﬁca deﬁnita come:
G =
m˙
σ Afront
. (3.37)
Una volta stabiliti i parametri p1, p2, ..., p10, sarà possibile derivare il coeﬃciente di
scambio termico convettivo, in condizioni di trasferimento di calore sensibile, αdry, per
ciascuna corrente ﬂuida che entra nello scambiatore:
αdry =
λiNu
dh
. (3.38)
Dai valori di αdry,S e αdry,E è possibile ricavare le rispettive eﬃcienze della superﬁcie
alettata asciutta, Ωdry,S e Ωdry,E , utilizzando la seguente equazione:
Ωdry = 1− Aalettata
A
(1− Ωaletta,dry), (3.39)
dove l'eﬃcienza della singola aletta Ωaletta,dry si ottiene da:
Ωaletta,dry =
tanh(mdry L)
mdry L
, (3.40)
con L la lunghezza dell'aletta (nel caso in esame, rispettivamente pari alle lunghezze dei
canali LS e LE) e mdry è dato da:
mdry =
√
αdry
λm δaletta
, (3.41)
δaletta =
saletta
2
. (3.42)
Il coeﬃciente globale di scambio termico Kdry nel caso di aletta asciutta risulta:
Kdry =
(
Apiastre
AS αdry,S Ωdry,S
+
Apiastre
AE αdry,E Ωdry,E
+
spiastre
λm
)−1
. (3.43)
Le uscite di interesse del sotto-modello relativo al solo scambio di calore sensibile sono:
• tS,o: temperatura a bulbo secco dell'aria in uscita lato S, ;
• xS,o: umidità speciﬁca dell'aria in uscita lato S, kgwv/kgda;
• tE,o: temperatura a bulbo secco dell'aria in uscita lato E, ;
• xE,o: umidità speciﬁca dell'aria in uscita lato E, kgwv/kgda;
• qdry: ﬂusso di calore valutato nel caso di aletta asciutta, W .
Le uscite sono ottenute applicando il metodo P-NTU: note le condizioni delle correnti in
ingresso ai due lati dello scambiatore, questo metodo permette di riferire indistintamente il
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calcolo alle grandezze di uno o dell'altro ﬂuido, [20]. Di seguito sono riportate le rispettive
capacità termiche di ﬂusso:
C˙S = m˙S cp,S,i, (3.44)
C˙E = m˙E cp,E,i. (3.45)
In relazione al ﬂusso E, il rapporto tra le capacità termiche di ﬂusso è:
RE =
C˙E
C˙S
=
m˙E cp,E,i
m˙S cp,S,i
. (3.46)
Noto il coeﬃciente globale di scambio termico Kdry è possibile ricavare il numero di unità
di scambio termico:
NTUE =
Kdry Apiastre
C˙E
=
C˙S
C˙E
Kdry Apiastre
C˙S
=
NTUS
RE
. (3.47)
Lo scambiatore a ﬂussi incrociati in questione ha una conﬁgurazione a singolo passag-
gio con ﬂusso simmetrico ed entrambi i ﬂuidi non miscelati. Utilizzando un'equazione
approssimata, l'eﬃcienza termica9 del dispositivo valutata rispetto al lato E è data da:
PE = 1− exp
{
NTU0.22E
RE
[
exp
(−RENTU0.78E )− 1]} = tE,o − tE,itS,i − tE,i . (3.49)
Dalla equazione (3.49) si possono ottenere la temperatura in uscita del ﬂuido E e il ﬂusso
termico scambiato qdry:
tE,o = tE,i + PE (tS,i − tE,i), (3.50)
qdry = PE C˙E (tS,i − tE,i). (3.51)
Inﬁne, sfruttando il Primo Principio della Termodinamica si ha la temperatura in uscita
lato S risulta:
tS,o = tS,i − qdry
C˙S
. (3.52)
Si osservi che, in assenza di condensazione, l'umidità speciﬁca in uscita per le due
correnti ﬂuide si mantiene inalterata:
xE,o = xE,i, (3.53)
xS,o = xS,i. (3.54)
Le equazioni (3.31)-(3.54) rappresentano il sotto-modello relativo al solo scambio di
calore sensibile. La eventuale presenza del fenomeno di condensazione è stabilita attraverso
il seguente criterio.
Criterio per stabilire la presenza/assenza di condensazione Ai ﬁni della veriﬁ-
ca della presenza di condizioni in grado di causare la condensazione del ﬂusso d'aria più
caldo sulla superﬁcie delle piastre dello scambiatore, si fa riferimento a un modello mo-
nodimensionale costruito come analogia tra la conﬁgurazione a ﬂussi incrociati e quella
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Fig. 3.9: Analogia con la conﬁgurazione a ﬂussi in controcorrente.
in controcorrente, ﬁgura 3.9. Come si può notare, in corrispondenza della sezione 1 le
temperature delle due portate sono tS,i e tE,o, mentre alla sezione 2 le temperature dei due
ﬂussi sono tE,i e tS,o10. Noti i coeﬃcienti di scambio termico convettivo αdry,S e αdry,E
e la resistenza termica delle piastre si ottengono i coeﬃcienti di trasmissione termica in
condizioni di aletta asciutta:
KdryS =
 Apiastre
AS αdry,S Ωdry,S
+
spiastre
2
λm
−1 , (3.55)
KdryE =
 Apiastre
AE αdry,E Ωdry,E
+
spiastre
2
λm
−1 . (3.56)
Le temperature di parete sono calcolate come media pesata delle temperature dei ﬂuidi in
corrispondenza della sezione 1 e della sezione 211:
tp,1 =
KdryS tS,i +KdryE tE,o
KdryS +KdryE
, (3.57)
tp,2 =
KdryS tS,o +KdryE tE,i
KdryS +KdryE
. (3.58)
La condensazione si veriﬁca nel ﬂusso d'aria che si sta raﬀreddando quando lambisce una
superﬁcie a temperatura inferiore alla propria temperatura di rugiada. Per stabilire la
porzione di superﬁcie relativa al modello monodimensionale interessata dallo scambio di
calore totale, si confrontano le temperature tp,1 e tp,2 con la temperatura di rugiada trug,S,i
relativa alle condizioni di ingresso dell'aria più calda12 e si ricava il valore della coordinata
9 Formulazione generale:
PE = φE (NTUE , RE , Geometria dello scambiatore). (3.48)
10 tS,o e tE,o sono le temperature ottenute impiegando il Sotto-modello Dry.
11 Per via dell'esigua resistenza termica del materiale che le compone, è possibile considerare la
temperatura superﬁciale di parete uguale a quella del nodo posizionato a metà dello spessore delle piastre.
12 Si osservi che in raﬀreddamento con solo scambio di calore sensibile, il ﬂusso primario si raﬀredda senza
modiﬁcare il contenuto di umidità speciﬁca e, quindi, a temperatura di rugiada costante e pari a quella in
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adimensionale xcond di un sistema di riferimento parallelo ai canali dello scambiatore la cui
origine cade in corrispondenza della sezione 1:
xcond =
tp,1 − trug,S,i
tp,1 − tp,2 . (3.59)
In funzione della coordinata xcond si deﬁniscono i pesi wdry e wwet, a somma unitaria, da
associare rispettivamente ai contributi del ﬂusso di calore calcolati con il Sotto-modello Dry
e il Sotto-modello Wet per ottenere il ﬂusso di calore scambiato complessivamente. In altre
parole, xcond può esser vista come la distanza, rispetto alla sezione di ingresso del ﬂusso
d'aria più caldo, in cui ha inizio la condensazione e può essere sfruttata per identiﬁcare,
riferendosi al modello di ﬁgura 3.9, l'estensione delle porzioni del dispositivo interessate
dai due diversi fenomeni.
In prima approssimazione si può pensare di utilizzare un sistema di pesi ricavato come
funzione lineare della coordinata xcond e deﬁnito nella seguente maniera:
• se xcond ≥ 1, allora {
wdry = 1
wwet = 0
(3.60)
• se xcond ≤ 0, allora {
wdry = 0
wwet = 1
(3.61)
• se 0 < xcond < 1, allora {
wdry = 1− wwet
wwet = 1− xcond
(3.62)
Tuttavia, in fase di validazione questa logica di associazione dei pesi si è dimostrata
eccessivamente conservativa. Ciò dipende dalle approssimazioni introdotte dal modello
monodimensionale costruito in analogia con la conﬁgurazione in controcorrente. Infatti, il
sistema di deﬁnizione dei pesi (3.60)-(3.62) stabilisce che per xcond pari a 1 è presente solo
scambio di calore sensibile, mentre per xcond uguale a 0, tutto lo scambiatore è soggetto
agli eﬀetti della condensazione. Questo è vero solo se la conﬁgurazione dello scambiatore è
realmente in controcorrente e le temperature di parete, calcolate in funzione delle tempera-
ture medie di ingresso e di uscita dei due ﬂussi, risultano idealmente coincidenti con quelle
del dispositivo. Nel caso dello scambiatore a ﬂussi incrociati il proﬁlo di temperatura in
uscita da entrambe i lati è tale da comportare temperature di parete sensibilmente diverse
da quelle valutate sulle condizioni medie in uscita. Se per esempio si considera la sezione
1, la temperatura di parete dipende dai valori di tS,i e tE,o. Quest'ultima corrisponde al
valore medio in grado di soddisfare il bilancio entalpico attraverso lo scambiatore, ma come
è noto il proﬁlo della temperatura non è il medesimo per tutti i canali del dispositivo e
questo signiﬁca che alcuni canali lato E (quelli in alto nella ﬁgura 3.8) restituiscono in
uscita l'aria a temperatura maggiore della media considerata. Ipotizzando che le portate
in ingresso siano caratterizzate da temperature uniformi, la temperatura di parete in in-
gresso lato S si può calcolare come media tra tS,i e il proﬁlo di temperatura tra ingresso e
ingresso; in caso intervenga la condensazione già a partire dalla sezione 1, il parametro di riferimento resta
sempre quello relativo all'ingresso.
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uscita della portata lato E che attraversa i canali più vicini all'ingresso lato S. In questo
modo non si può escludere che il proﬁlo di temperatura della parete sia non consistente
con quello predetto dal modello, evidenziando per xcond pari a 0, delle zone dei canali lato
S non interessate dalla condensazione. Considerazioni analoghe possono essere fatte per
xcond uguale a 1.
Per ovviare a questo tipo di inconvenienti sarebbe necessario fare riferimento a un grado di
dettaglio maggiore ricorrendo all'impiego di modelli più complicati a parametri distribuiti.
Tuttavia, in questa tesi si vogliono applicare adeguati modelli a parametri concentrati con
un compromesso tra accuratezza e complessità. Per questo motivo si è individuata una
pesatura che assicuri al modello in esame delle prestazioni soddisfacenti. Attraverso varie
prove è stato possibile individuare una logica fondata su un nuovo intervallo di xcond e una
funzione quadratica per la deﬁnizione di wwet13:
• se xcond ≥ 1, allora {
wdry = 1
wwet = 0
(3.63)
• se xcond ≤ −0.6, allora {
wdry = 0
wwet = 1
(3.64)
• se −0.6 < xcond < 1, allora{
wdry = 1− wwet
wwet = −0.4167x2cond − 0.4583xcond + 0.8750
(3.65)
Stabiliti i pesi opportuni per i contributi in termini di ﬂusso di calore di ciascun sotto-
modello e avendo ricavato il ﬂusso termico qdry del Sotto-modello Dry, per wwet 6= 0 si
calcola il ﬂusso di calore qwet del Sotto-modello Wet. Inﬁne, noto che quest'ultimo è dato
dalla somma di un termine sensibile, qwet,sens, e un termine latente, qwet,lat, è possibile
ottenere il ﬂusso termico sensibile totale qsens, il ﬂusso di calore latente totale qlat e il
ﬂusso di calore totale qtot:
qsens = wdry qdry + wwet qwet,sens, (3.66)
qlat = wwet qwet,lat, (3.67)
qtot = qsens + qlat, (3.68)
dove:
qwet = qwet,sens + qwet,lat. (3.69)
13 Come compromesso tra complessità e accuratezza, sono state esaminate varie funzioni attraverso prove
a `tentativo ed errore' (`trial and error ').
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Sotto-modello Wet L'eventuale fenomeno di condensazione nello scambiatore è model-
lizzato considerando la presenza di scambio di calore latente.
Il modello considerato deriva dalle equazioni riportate da Threlkeld et al. in [4], ria-
dattate per il caso di uno scambiatore aria-aria. Gli autori ipotizzano la formazione di un
ﬁlm liquido che ricopre completamente le superﬁci di una batteria alettata lambite da aria
calda (nel caso qui considerato corrisponde ai canali lato S ), il quale è capace di trasmet-
tere calore solo in direzione trasversale rispetto alla direzione del ﬁlm stesso. Gli ingressi
del modello comprendono quelli del Sotto-modello Dry ai quali sono aggiunti i coeﬃcienti
convettivi di scambio termico αdry,S e αdry,E e le uscite del sotto-modello appena citato.
Questo consente di ricavare un coeﬃciente globale di scambio di calore per le condizioni di
funzionamento in condensazione, semplicemente modiﬁcando le equazioni viste in prece-
denza. A partire dal valore di αdry,S si calcola il nuovo coeﬃciente di scambio in condizioni
di aletta bagnata:
αwet,S = αdry,S
bw
cp,S,i
, (3.70)
con bw corrispondente alla derivata rispetto alla temperatura della curva di entalpia spe-
ciﬁca di saturazione, valutata alla temperatura media della superﬁcie di separazione tra
l'aria e il ﬁlm liquido. Trascurando in prima approssimazione la resistenza termica del
ﬁlm liquido, questa temperatura coincide con la temperatura di parete. Come valore per
la temperatura di parete di riferimento è stato scelto il valore medio tra la temperatura
di parete alla sezione 1 e quella alla sezione 2 del modello costruito in analogia con la
conﬁgurazione a ﬂussi in controcorrente:
bw =
dhsat
dt
∣∣∣∣ tp,1+tp,2
2
. (3.71)
Il parametro caratteristico della correlazione per il calcolo dell'eﬃcienza dell'aletta:
mwet,S =
√
αwet,S
λm δaletta
, (3.72)
δaletta =
saletta
2
, (3.73)
da cui si ricava l'eﬃcienza della singola aletta bagnata:
Ωaletta,wet,S =
tanh(mwet,S LS)
mwet,S LS
. (3.74)
Noto (3.74) è possibile ricavare l'eﬃcienza della superﬁcie alettata bagnata:
Ωwet,S = 1− Aalettata
A
(1− Ωaletta,wet,S). (3.75)
Inﬁne, si ottiene il coeﬃciente globale di scambio di calore Kwet nel caso di aletta bagnata:
Kwet =
(
bw Apiastre
AS αwet,SΩwet,S
+
bE Apiastre
AEαdry,EΩdry,E
+
bw spiastre
λm
)−1
. (3.76)
Per comodità14, il coeﬃciente bE è stato deﬁnito come rapporto tra la diﬀerenza delle ental-
pie speciﬁche di saturazione, valutate alla temperatura media di parete e alla temperatura
14 In realtà la teoria di Threlkeld suggerisce di calcolare bE ponendo a numeratore una diﬀerenza di
entalpie ﬁttizie di saturazione.
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media del ﬂusso E 15, e la diﬀerenza tra queste temperature:
bE =
hsat| tp,1+tp,2
2
− hsat| tE,i+tE,o
2
tp,1 + tp,2
2
− tE,i + tE,o
2
. (3.77)
Le uscite di interesse di questo sotto-modello sono:
• tS,o: temperatura a bulbo secco dell'aria in uscita lato S, ;
• xS,o: umidità speciﬁca dell'aria in uscita lato S, kgwv/kgda;
• tE,o: temperatura a bulbo secco dell'aria in uscita lato E, ;
• xE,o: umidità speciﬁca dell'aria in uscita lato E, kgwv/kgda;
• qwet: ﬂusso di calore valutato nel caso di aletta bagnata, W ;
• qwet,sens: ﬂusso di calore sensibile valutato nel caso di aletta bagnata, W ;
• qwet,lat: ﬂusso di calore latente valutato nel caso di aletta bagnata, W ;
• WC: portata di condensa raccolta, kg/s o l/h.
Le uscite sono ottenute anche in questo caso attraverso il metodo P-NTU, modiﬁcato
opportunamente per essere applicato allo scambio di calore totale. Facendo riferimento al
ﬂusso S, più caldo e soggetto alla condensazione, si ricava:
Rwet,S =
m˙S
m˙E cp,E,i
dhsat
dt
|tE,i
. (3.78)
Inoltre, noto il coeﬃciente globale di scambio di calore Kwet si ottiene:
NTUwet,S =
KwetApiastre
m˙S
. (3.79)
Utilizzando la stessa equazione approssimata (3.49) vista per il Sotto-modello Dry, l'eﬃcienza
entalpica del dispositivo valutata rispetto al lato S risulta:
Pwet,S = 1− exp
{
NTU0.22wet,S
Rwet,S
[
exp
(−Rwet,S NTU0.78wet,S)− 1]
}
=
hS,i − hS,o
hS,i − hsat,E,i , (3.80)
hsat,E,i è l'entalpia speciﬁca in condizioni di saturazione dell'aria umida lato E alla tem-
peratura di ingresso tE,i.
L'entalpia speciﬁca dell'aria umida in uscita dal lato S e il ﬂusso di calore scambiato:
hS,o = hS,i − Pwet,S (hS,i − hsat,E,i), (3.81)
qwet = Pwet,S m˙S (hS,i − hsat,E,i). (3.82)
15 Ottenuta considerando come temperatura in uscita quella restituita dal Sotto-modello Dry.
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Inﬁne, sfruttando il primo principio della termodinamica si calcola l'entalpia speciﬁca in
uscita lato E :
hE,o = hE,i +
qwet
m˙E
. (3.83)
Le grandezze in uscita di interesse si possono ottenere dalle seguenti considerazioni.
Per prima cosa è necessario calcolare i contributi di scambio di calore sensibile qwet,sens e
scambio di calore latente qwet,lat. A tale scopo si assuma che la trasformazione tra ingresso
e uscita lato S avvenga in modo lineare e che il salto entalpico massimo coincida con la
diﬀerenza tra l'entalpia speciﬁca hS,i di ingresso al lato S e l'entalpia speciﬁca in condizioni
di saturazione hsat,E,i alla temperatura di ingresso del ﬂusso E, ﬁgura 3.10. Detta xsat,E,i
l'umidità speciﬁca in condizioni di saturazione a tE,i, è possibile determinare l'umidità
speciﬁca in uscita del ﬂusso S del Sotto-modello Wet :
xS,o = xS,i − (hS,i − hS,o)
(hS,i − hsat,E,i) (xS,i − xsat,E,i). (3.84)
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Fig. 3.10: Diagramma psicrometrico: esempio di trasformazioni in presenza di condensazione.
Si ipotizza poi di suddividere la trasformazione lineare subita da S in due trasformazioni
successive: la prima a temperatura costante e pari a tS,i con diminuzione di umidità
speciﬁca da xS,i a xS,o e corrispondente al ﬂusso di calore latente qwet,lat; la seconda a
umidità speciﬁca costante e pari a xS,o con diminuzione di umidità speciﬁca da tS,i a tS,o e
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corrispondente al ﬂusso termico sensibile qwet,sens. Noti xS,o e tS,i è possibile individuare
il punto `int ' che separa le due trasformazioni e descritto dall'entalpia speciﬁca hS,int. È
possibile quindi calcolare il ﬂusso di calore latente e quello di calore sensibile:
qwet,lat = m˙S (hS,i − hS,int), (3.85)
qwet,sens = qwet − qwet,lat. (3.86)
Le restanti uscite del Sotto-modello Wet sono ottenute come segue.
La trasformazione subita dal ﬂusso d'aria umida E si veriﬁca a umidità speciﬁca costante
e pari a:
xE,o = xE,i. (3.87)
La temperatura in uscita risulta:
tE,o = tE,i +
qwet
C˙E
. (3.88)
In alternativa, sfruttando le potenzialità del calcolatore nella soluzione di funzioni implicite,
è possibile individuare la temperatura tE,o per la quale16:
h (t, x)|t= tE,o,x=xE,o − hE,o = 0. (3.91)
Per quanto riguarda invece la temperatura in uscita del ﬂusso S, essa è pari a:
tS,o = tS,i − qwet,sens
C˙S
, (3.92)
oppure può essere ottenuta risolvendo la funzione implicita:
h (t, x)|t= tS,o,x=xS,o − hS,o = 0. (3.93)
Inﬁne, la stima della portata di vapore acqueo condensato risulta:
WC = m˙S (xS,i − xS,o). (3.94)
Situazione mista Sotto-modello Wet-Sotto-modello Dry Le uscite del modello
complessivo corrispondono a quelle fornite dal solo Sotto-modello Dry e dal solo Sotto-
modello Wet quando i pesi presentano rispettivamente le combinazioni (3.63) e (3.64),
ovvero quando lo scambiatore lavora completamente asciutto o completamente bagnato.
Nel primo caso si ha:
qsens = qdry, (3.95)
qlat = 0, (3.96)
qtot = qsens = qdry, (3.97)
16 L'entalpia speciﬁca della miscela aria umida è funzione della temperatura e dell'umidità speciﬁca del
punto in cui è valutata:
h = h (t, x). (3.89)
In alternativa può essere espressa anche in funzione di temperatura ed umidità relativa UR:
h = h (t, UR). (3.90)
Le proprietà dell'aria necessarie al calcolo di h sono ricavate anche in questo caso con le equazioni suggerite
da Tsilingiris [19].
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mentre nel secondo caso:
qsens = qwet,sens, (3.98)
qlat = qwet,lat, (3.99)
qtot = qsens + qlat = qwet. (3.100)
Quando invece vi è solo una porzione dello scambiatore soggetta alla formazione di condensa
si ricade nel caso descritto dalle equazioni (3.65). In questa situazione è necessario operare
come segue.
Ricavati i valori di dei ﬂussi di calore sensibile qdry e qwet,sens e del ﬂusso di calore latente
qwet,lat, applicando le equazioni (3.66)-(3.68), si possono calcolare il ﬂussi di calore sensibile
qsens, latente qlat e totale qtot complessivamente scambiati, da cui:
tS,o = tS,i − qsens
C˙S
, (3.101)
tE,o = tE,i +
qtot
C˙E
. (3.102)
Per comodità si faccia ancora riferimento alla ﬁgura 3.10.
La trasformazione del ﬂusso E avviene sempre ad umidità speciﬁca costante, quindi è
ancora valida l'uguaglianza (3.87).
Per la trasformazione subita dal ﬂusso S, ipotizzando come prima di dividerla in due parti
(deumidiﬁcazione a temperatura costante e raﬀreddamento a umidità speciﬁca costante),
risulta conveniente ricavare anche in questo caso il valore dell'entalpia speciﬁca del punto
`int :
hS,int = hS,i − qlat
m˙S
. (3.103)
La (3.103) permette di calcolare il valore dell'umidità speciﬁca in uscita lato S, sfruttando
la funzione implicita:
h (t, x)|t= tS,i,x=xS,o − hS,int = 0. (3.104)
Inﬁne, ricavata xS,o si applica la (3.94) per stimare la portata di vapore acqueo condensato
WC.
Zona della nebbia I risultati ottenuti con il modello complessivo devono rispettare i
vincoli ﬁsici relativi alla natura delle trasformazioni. In relazione a questo particolare, per
quanto riguarda i fenomeni che caratterizzano il ﬂusso d'aria primaria lato S, è necessario
accertare che i valori di tS,o e xS,o rispettino il vincolo di umidità relativa UR inferiore o
uguale al 100%. Se così non fosse, nel diagramma psicrometrico si avrebbe l'attraversa-
mento della curva di saturazione da parte della trasformazione subita dal ﬂusso d'aria. La
veriﬁca è eseguita confrontando la temperatura tS,o con la temperatura di rugiada corri-
spondente all'umidità speciﬁca xS,o. Quest'ultima può essere vista come la temperatura di
rugiada relativa al punto `int ' e per questo è denominata trug,S,int. Nel caso la temperatura
calcolata in uscita dal lato S sia minore della temperatura di rugiada trug,S,int è necessario
modiﬁcare le grandezze di uscita. A tale scopo si calcola il valore dell'entalpia speciﬁca
hS,o:
hS,o = hS,i − qtot
m˙S
. (3.105)
In accordo con il primo principio della termodinamica, si ﬁssa il punto ﬁnale della tra-
sformazione in corrispondenza della curva di saturazione sul diagramma psicrometrico e si
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calcolano i valori di temperatura e umidità speciﬁca. La temperatura tS,o si può ottenere
dalla relazione di entalpia speciﬁca (3.90) espressa in funzione di temperatura e umidità
relativa:
h (t, UR)|t= tS,o,UR=100% − hS,o = 0. (3.106)
Noto che la curva di saturazione rappresenta la condizione di umidità relativa pari al 100%
si ricava facilmente l'umidità speciﬁca xS,o.
Aver spostato il punto ﬁnale della trasformazione del ﬂusso S non modiﬁca il valore del
ﬂusso complessivo di calore ma altera la proporzione tra il ﬂusso termico sensibile e il ﬂusso
di calore latente. Nel caso in esame è stato deciso di calcolare il nuovo valore di entalpia
speciﬁca hS,int del punto `int ' è calcolato come:
hS,int = h (t, x)|t= tS,i,x=xS,o . (3.107)
I termini di calore sensibile qsens e di calore latente qlat risultano:
qsens = m˙S (hS,int − hS,o) = C˙S (tS,i − tS,o), (3.108)
qlat = m˙S (hS,i − hS,int). (3.109)
Perdite di carico Le perdite di carico che si veriﬁcano attraverso lo scambiatore sono
date dal contributo dei seguenti termini [15]:
• ∆pS : perdite di carico lato S, Pa;
• ∆pE : perdite di carico lato E, Pa.
La variazione di pressione totale che si veriﬁca nei canali per ciascuno dei due ﬂussi rap-
presenta la somma del termine dovuto alle perdite per attrito ∆pf , di quelli legati alle
perdite di imbocco e sbocco ∆pi e ∆po e del termine legato alla variazione di quantità di
moto associata a variazioni di densità tra ingresso e uscita ∆pm17:
∆p = ∆pf + ∆pi + ∆po + ∆pm, (3.110)
∆pf =
G2 4f L
2 dh ρda,m
, (3.111)
∆pi + ∆po =
G2
2
[
kc + 1− σ2
ρda,i
− 1− σ
2 − ke
ρda,o
]
, (3.112)
∆pm = G
2
(
1
ρda,o
− 1
ρda,i
)
. (3.113)
In prima approssimazione:
ρda,m =
ρda,i + ρda,o
2
. (3.114)
Per quanto concerne i coeﬃcienti di contrazione kc ed espansione ke della vena ﬂuida, essi
sono approssimati con le correlazioni seguenti, [21]:
kc = 0.42 (1− σ2)2, (3.115)
ke = (1− σ2). (3.116)
17 I valori di densità sono riferiti alla portata d'aria secca.
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3.3.3 Calibrazione e test
La calibrazione del modello corrisponde al tuning dei parametri p1, p2, . . . , p10 delle
equazioni (3.31) e (3.32)-(3.34) al ﬁne di ottenere una buona predizione dei dati. A tale
scopo si è applicato lo stesso approccio descritto nel paragrafo (3.2.2) per l'umidiﬁcato-
re, risolvendo il problema di calibrazione come un problema di ottimizzazione attraverso
l'ausilio degli algoritmi genetici (appendice (A)).
I dati di ingresso e uscita sono stati preventivamente ﬁltrati, validati e riconciliati.
Come sottolineato precedentemente, la fase di calibrazione ha riguardato esclusivamente
il Sotto-modello Dry e più precisamente è stata svolta aggiustando i parametri liberi delle
correlazioni dei parametri interni che descrivono il comportamento dello scambiatore in
termini di scambio termico e perdite di carico, relative al fattore d'attrito e al numero
di Nusselt. Inoltre, è stato necessario suddividere le operazioni in due fasi interconnesse
tra loro: in un primo momento sono stati determinati i parametri p1 e p2 relativi alla
correlazione del fattore d'attrito (Fase 1 ) e successivamente è stato possibile individuare i
restanti parametri delle correlazioni del numero di Nusselt (Fase 2 ).
Vale la pena osservare che:
• gli ingressi corrispondono ai valori di pressione, portata, temperatura e umidità
speciﬁca di ingresso delle due correnti;
• le uscite sono i valori delle perdite di carico attraverso lo scambiatore e le temperature
e umidità speciﬁche delle due correnti in uscita;
• i valori di pressione in ingresso sono stati fatti coincidere con la pressione atmosferica;
• i vincoli sulla temperatura hanno riguardato solo la temperatura minima considerata
in ingresso dell'aria secondaria al lato E posta uguale a 0.
L'insieme di dati osservati è stato suddiviso in tre sottoinsiemi disgiunti:
• il primo rappresenta l'insieme dei dati calibrazione DSc per la taratura e la valida-
zione del Sotto-modello Dry, di cardinalità #DSc = n1 = 2657, ed è ottenuto in
condizioni di funzionamento con aletta asciutta;
• il secondo rappresenta l'insieme dei dati test DSt,1 per il Sotto-modello Dry, di car-
dinalità #DSt,1 = n2 = 1485, e riguarda le condizioni di funzionamento con aletta
asciutta;
• il terzo rappresenta l'insieme dei dati test DSt,2 per il Sotto-modello Wet, di cardi-
nalità #DSt,2 = n3 = 3540, e riguarda le condizioni di funzionamento con aletta
bagnata. 
DSc
⋂
DSt,1 = ∅
DSc
⋂
DSt,2 = ∅
DSt,1
⋂
DSt,2 = ∅
(3.117)
Il campo di validità del modello è determinato dai valori minimi e massimi degli ingressi
considerati, tabella 3.9.
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Ingresso min max
tS,i 20 35
tE,i 0 30
xS,i 4.3× 10−3 kgwv/kgda 25.2× 10−3 kgwv/kgda
xE,i 3.4× 10−3 kgwv/kgda 24.4× 10−3 kgwv/kgda
m˙S 6.05 kgda/s 16.39 kgda/s
m˙E 1.81 kgda/s 19.75 kgda/s
V˙S 19000 m
3/h 49000 m3/h
V˙E 5500 m
3/h 55000 m3/h
Tab. 3.9: Campo di validità del modello dello scambiatore.
Fase 1
Calibrazione La taratura della correlazione del fattore d'attrito è eseguita sulle grandez-
ze di uscita, confrontando direttamente le perdite di carico ∆pˆS∪E , predette dal modello a
partire dall'equazione (3.110), con le perdite di carico osservate ∆pS∪E dell'insieme DSc.
Poiché entrambi i lati dello scambiatore presentano la stessa geometria e sono attraversati
da aria umida, l'insieme di calibrazione è stato costruito unendo gli ingressi e le uscite dei
due ﬂussi.
I valori dei parametri corrispondono alla soluzione del seguente problema di ottimizza-
zione:
arg maxp1,p2 J = R
2
adj
(
∆PE∪S ,∆PˆE∪S
)
|DSc . (3.118)
I parametri caratteristici dell'algoritmo genetico sono riportati in tabella 3.10:
Numero di individui 40
Range iniziale di p1 e p2 [0.01; 0.1], [−1; 0]
Numero di generazioni 200
Numero di regressori 4
Numero di dati osservati 5314
Tab. 3.10: Parametri GA Fase 1.
I risultati restituiti dal GA relativi ai valori dei parametri p1 e p2 sono riportati in
tabella 3.11:
p1 0.100 0
p2 −0.174 8
Tab. 3.11: Parametri del modello calibrato.
Test Noti p1 e p2 è possibile calcolare i corrispondenti valori previsti dal modello di ∆pˆS
e ∆pˆE sia per l'insieme di calibrazione DSc che per quelli di test DSt,1 e DSt,2. Si osservi
che per la valutazione delle prestazioni della correlazione del fattore d'attrito gli insiemi di
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test sono stati uniti ottenendo un unico insieme DSt di cardinalità #DSt = 10050. Questa
scelta è motivata dal fatto che è necessario considerare l'eﬀetto della condensazione sulle
perdite di carico: da un lato questo signiﬁca poter disporre in fase di test anche delle perdite
di carico dell'insieme DSt,2, dall'altro impone la validità del modello esclusivamente per
il funzionamento dello scambiatore in assenza di condensazione18. In ﬁgura 3.11 sono
riportati i graﬁci, relativi al confronto tra i dati osservati ∆pS (in ascissa, `Target') e i ∆pˆS
(in ordinata, `Output'), per l'insieme di calibrazione (`Calibration') e l'insieme ottenuto
dall'unione dei due insiemi di test (`Test'). Analogamente, in ﬁgura 3.12 è riportato il
confronto tra ∆pˆE e ∆pE . La retta di colore blu corrisponde alla condizione di coincidenza
tra dati osservati e previsti. La retta di colore rosso identiﬁca la prestazione del modello,
il quale, in entrambi i casi, evidenzia un comportamento soddisfacente. Ciò è confermato
anche dai valori di R2adj .
Fase 2
Calibrazione La calibrazione delle correlazioni che restituiscono il numero di Nusselt
(3.32)-(3.34) a diﬀerenza della precedente è stata svolta in relazione al coeﬃciente globale
di scambio termico Kdry, il quale costituisce un parametro interno dello scambiatore ed
è rappresentativo delle sue caratteristiche di scambio termico. I valori di Kdry osservati
sono stati estrapolati dai dati disponibili: noti gli ingressi e le uscite, il coeﬃciente globale
di scambio termico si ricava a partire dalla (3.47), noto il numero di unità di trasporto
NTUE dall'equazione (3.49).
La taratura è stata eseguita confrontando i valori Kˆdry previsti dal modello attraverso
l'equazione (3.43) con quelli Kdry dell'insieme DSc. I parametri p3, p4, ..., p10 sono ottenuti
come soluzione del seguente problema di ottimizzazione:
arg maxp3,...,p10 J = R
2
adj
(
Kdry, Kˆdry
)
|DSc . (3.119)
I parametri caratteristici dell'algoritmo genetico sono riportati in tabella 3.12.
Numero di individui 160
Range iniziale di p3,p4,. . . ,p10 [0.01; 0.08], [0.8; 1.2], [0.8; 1.2], [3; 5],
[0.5; 1.5], [1; 3], [0.1; 0.8], [2; 12]
Numero di regressori 6
Numero di dati osservati 2657
Tab. 3.12: Parametri GA Fase 2.
I parametri p3, p4,. . . , p10 restituiti dal GA sono riportati in tabella 3.13.
Test Noti i parametri p3, p4,. . . , p10 è possibile calcolare i corrispondenti valori Kˆdry
previsti dal modello sia per l'insieme di calibrazione DSc che per quello di test DSt,1. In
ﬁgura 3.13 sono riportati i graﬁci, relativi al confronto tra i dati osservati Kdry (in ascissa,
`Target') e i Kˆdry (in ordinata, `Output'), per l'insieme di calibrazione (`Calibration') e
18 In prima approssimazione si può considerare validato il modello anche per il funzionamento con aletta
bagnata, ma è meglio tener presente che le variazioni provocate dalla presenza del ﬁlm liquido nei canali
sulle perdite di carico potrebbero essere di entità non trascurabile.
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Fig. 3.11: Confronto tra le previsioni relative ai parametri di calibrazione del modello e i dati
osservati.
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Fig. 3.12: Confronto tra le previsioni relative ai parametri di calibrazione del modello e i dati
osservati.
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p3 0.080 0
p4 0.994 4
p5 1.183 1
p6 5.000 0
p7 0.500 0
p8 2.999 9
p9 0.694 5
p10 2.000 0
Tab. 3.13: Parametri del modello calibrato.
l'insieme di test (`Test'). La retta di colore blu rappresenta la condizione di coincidenza
tra dati previsti e dati osservati. La retta di colore rosso, ottenuta per interpolazione
lineare dei dati previsti, fornisce la prestazione del modello. In alto i valori di R2adj .
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Fig. 3.13: Confronto tra le previsioni relative ai parametri di calibrazione del modello e i dati
osservati.
Si riportano di seguito i test sul Sotto-modello Dry (Test 1 ) e sul Sotto-modello Wet
(Test 2 ) relativamente alle predizioni sulle grandezze di uscita.
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Test 1 La veriﬁca è stata svolta confrontando le uscite relative al funzionamento con
aletta asciutta, legate esclusivamente al Sotto-modello Dry, e le uscite osservare dell'insieme
DSt,1 a partire dagli stessi dati di ingresso. Il confronto è valutato in termini di Radice
dell'Errore Quadratico Medio (Root Mean Square Error-RMSE).
Le uscite osservate sono:
• tS,o: temperatura a bulbo secco dell'aria in uscita lato S, ;
• xS,o: umidità speciﬁca dell'aria in uscita lato S, kgwv/kgda;
• tE,o: temperatura a bulbo secco dell'aria in uscita lato E, ;
• xE,o: umidità speciﬁca dell'aria in uscita lato E, kgwv/kgda;
• qtot: ﬂusso di calore totale complessivamente trasferito nello scambiatore, W ;
• WC: portata di condensa raccolta nello scambiatore, l/h.
In ﬁgura 3.14 sono riportate le uscite confrontate e un istogramma che evidenzia la capacità
del modello di predire i casi in cui si ha formazione di condensa. I dati dell'insieme DSt,1
sono tutti riferiti a condizioni di funzionamento con aletta asciutta e per le stesse condizioni
operative il modello prevede per un numero di casi inferiore al 2% un funzionamento con
aletta bagnata.
A titolo d'esempio, in ﬁgura 3.15 sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicro-
metrico subite dai due ﬂussi d'aria nel loro passaggio attraverso lo scambiatore in condizioni
di aletta asciutta. I pallini rossi indicano le condizioni iniziali, mentre i pallini blu quelle
ﬁnali.
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Fig. 3.14: Confronto tra le uscite del modello e i dati osservati in condizioni di aletta asciutta.
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Fig. 3.15: Trasformazioni dei ﬂussi d'aria in condizioni di aletta asciutta.
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Test 2 In ﬁgura 3.16 si confrontano le uscite del modello complessivo con i dati dell'in-
sieme DSt,2 riferiti al funzionamento con aletta bagnata, questo permette di valutare la
validità delle ipotesi fatte in fase di modellizzazione del Sotto-modello Wet e della scelta
del criterio di veriﬁca di presenza/assenza del fenomeno di condensazione.
Anche in questo caso sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicrometrico
subite dai due ﬂussi d'aria nel loro passaggio attraverso lo scambiatore, questa volta in
condizioni di aletta bagnata, in ﬁgura 3.17.
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Fig. 3.16: Confronto tra le uscite del modello e i dati osservati in condizioni di aletta bagnata.
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Fig. 3.17: Trasformazioni dei ﬂussi d'aria in condizioni di aletta bagnata.
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3.4 Ventilatori
3.4.1 Introduzione
Il ventilatore è uno dei componenti chiave di un impianto di climatizzazione ed è gene-
ralmente azionato da un motore elettrico19.
Il compito del ventilatore è quello di trasmettere all'aria l'energia suﬃciente per vincere
tutte le perdite di carico, distribuite e concentrate, del circuito aeraulico. Tale energia
viene trasferita all'aria in termini di pressione e si compone di due aliquote:
• energia di pressione statica ps;
• energia di pressione dinamica pd;
che sommate tra di loro danno la pressione generata detta pressione totale p, normalmente
espressa in Pa. Per capire meglio cosa vogliano dire i vari termini si consideri un condotto
di ventilazione. La pressione statica è la forza per unità di superﬁcie esercitata sulle
pareti del condotto in tutte le direzioni, indipendentemente dalla direzione della velocità;
la pressione dinamica è la forza per unità di superﬁcie equivalente alla trasformazione
dell'energia cinetica in energia di pressione. Nel caso in cui vi sia necessità di una maggiore
quantità di pressione statica è possibile convertire la pressione dinamica in pressione statica
facendo passare il ﬂusso attraverso condotti modellati con una forma opportuna e viceversa
se necessario. I dispositivi che forniscono all'aria un'energia per unità di massa inferiore a
25 kJ/kg sono classiﬁcati come ventilatori; altimenti si etichettano come turbocompressori.
I ventilatori sono caratterizzati da un basso rapporto di compressione20, pertanto l'aria o,
in generale, il gas che li attraversa subisce trascurabili variazioni di massa volumica. È
lecito quindi trascurare i fenomeni termodinamici associati alla compressione e considerare
il ﬂusso come incomprimibile.
Di seguito sono illustrati i parametri/grandezze del funzionamento di un ventilatore:
• velocità di rotazione n in min−1 oppure ω in rad/s;
• portata V (in m3/h): si intende quella volumetrica riferita alle condizioni del ﬂuido
all'aspirazione del ventilatore;
• pressione totale p, in Pa: è l'incremento di pressione totale del ﬂusso fra la sezione
(1) di aspirazione e la sezione (2) di mandata,
p = p2 − p1; (3.120)
• pressione dinamica pd (in Pa): convenzionalmente è calcolata in riferimento alla
velocità media nella sezione (2) di mandata del ventilatore,
pd =
1
2
ρ2 c2
2; (3.121)
19 L'elemento motore può essere calettato direttamente sull'albero del dispositivo o può fornire la coppia
motrice mediante un sistema di distribuzione a cinghia. Nel caso di elevate potenze richieste il motore
elettrico può essere sostituito da un motore a combustione interna o da una turbina a vapore.
20 Il rapporto tra la pressione totale in mandata e la pressione totale del ﬂusso in aspirazione è inferiore
a 1.2.
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• pressione statica ps (in Pa): è la diﬀerenza tra la pressione totale e la pressione
dinamica del ventilatore,
ps = p− pd; (3.122)
• potenza aeraulica Paer (in W ): è la potenza utile fornita al ﬂuido,
Paer =
p V˙
3600
; (3.123)
• potenza meccanica Pm (in W ): è la potenza misurata all'albero,
Pm = M ω, (3.124)
M è la coppia motrice fornita all'albero (in N m) e ω è la velocità di rotazione della
girante (in rads ):
ω =
2pi n
60
; (3.125)
• potenza dissipata Pd (in W ): è la potenza dispersa dai cuscinetti, sulle tenute,etc.;
• potenza interna Pi (in W ): è la potenza scambiata con il ﬂuido,
Pi = Pm − Pd; (3.126)
.
• potenza elettrica P (in W ): è la potenza dell'impianto di alimentazione del motore
elettrico (considerando la presenza di un inverter);
• rendimento volumetrico ηv: è il rapporto tra la portata volumetrica V˙ e quella
eﬀettivamente transitata attraverso la girante al netto dei traﬁlamenti V˙ ′,
ηv =
V˙
V˙ ′
; (3.127)
• rendimento aeraulico ηaer: è il rapporto tra la pressione totale p e la pressione totale
che il ventilatore dovrebbe teoricamente fornire pth,
ηaer =
p
pth
; (3.128)
• rendimento interno ηi: è il rapporto tra la potenza utile e la potenza scambiata con
il ﬂuido,
ηi =
Paer
Pi
; (3.129)
• rendimento meccanico ηm: è il rapporto tra la potenza scambiata con il ﬂuido e la
potenza meccanica fornita alla girante,
ηm =
Pi
Pm
; (3.130)
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• rendimento elettrico ηe: è il rapporto tra la potenza meccanica fornita alla girante e
la potenza elettrica,
ηe =
Pm
P
; (3.131)
• rendimento totale ηt: è il rapporto tra la potenza utile fornita al ﬂuido e la potenza
fornita all'impianto di alimentazione del motore elettrico,
ηt =
Paer
P
= ηi ηm ηe; (3.132)
• rendimento statico ηt: è il rapporto tra la potenza utile fornita al ﬂuido in termini
di pressione statica e la potenza meccanica fornita alla girante,
ηs =
ps V˙
3600Pm
. (3.133)
Considerando come diametro caratteristico il diametro esterno D della girante e facendo
riferimento alla densità dell'aria in corrispondenza della sezione di aspirazione ρ, si possono
deﬁnire le seguenti cifre caratteristiche:
• cifra di ﬂusso,
φ =
V˙
ω D3
, (3.134)
oppure,
φ =
V˙
nD3
; (3.135)
• cifra di pressione totale,
ψ =
p
ρω2D2
, (3.136)
oppure,
ψ =
p
ρ n2D2
; (3.137)
• cifra di pressione statica,
ψs =
ps
ρω2D2
, (3.138)
oppure,
ψs =
ps
ρn2D2
; (3.139)
• numero caratteristico di macchina.
k =
ω
√
V˙(
p
ρ
)0.75 = φ0.5 ψ−0.75, (3.140)
oppure,
k =
n
√
V˙(
p
ρ
)0.75 = φ0.5 ψ−0.75. (3.141)
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Nel caso in esame le cifre caratteristiche sono ricavate in funzione della velocità di
rotazione n espressa in min−1.
Le prestazioni dei ventilatori sono riportate in diagrammi pressione-portata, p − V˙ , e
potenza-portata, P − V˙ , detti curve caratteristiche e di forma diversa a seconda del tipo
di dispositivo.
Sebbene vi siano vari modi per classiﬁcare i ventilatori, essi possono essere suddivisi in
due categorie in base alla modalità con cui si sviluppa il ﬂusso:
• ventilatori assiali;
• ventilatori centrifughi.
La diﬀerenza tra queste due categorie si manifesta nella modalità di attraversamento del-
la palettatura del ventilatore da parte dell'aria: mentre nei dispositivi assiali il ﬂusso è
parallelo all'asse di rotazione del ventilatore, in quelli centrifughi si mantiene in direzione
radiale (perpendicolare all'asse della girante).
Tutti i ventilatori incrementano la pressione e/o la velocità del ﬂusso che li attraversa. Que-
sto è ottenuto per mezzo dell'azione della girante che trasmette la propria energia cinetica
alla corrente ﬂuida alterandone il vettore di velocità. I ventilatori assiali operano variando
le componenti assiali e tangenziali del ﬂusso, mentre i ventilatori centrifughi agiscono sulle
componenti tangenziali e radiali.
Le giranti dei ventilatori assiali producono un incremento di pressione principalmente
variando la velocità della corrente che attraversa i proﬁli aerodinamici delle pale, senza
intervento di forze centrifughe. Le prestazioni sono adatte per portate elevate o medie e
per pressioni medie o basse (rapporto di compressione ﬁno a 1.5). Generalmente il ﬂusso
di scarico contiene una componente signiﬁcativa di rotazione che riduce il rendimento della
macchina. Per recuperare questa componente e aumentare il rendimento si inserisce un
raddrizzatore palettato a valle della girante. È possibile installare anche un predistributore
che ha il compito di conferire al vettore delle velocità del ﬂusso la migliore direzione rispetto
all'angolo di ingresso della palettatura. Nelle applicazioni più comuni si trova installato
un solo palettaggio statorico (predistributore o raddrizzatore), mentre nelle conﬁgurazioni
più semplici è presente solo la girante. È possibile anche l'installazione di due giranti
controrotanti.
Le curve caratteristiche dei ventilatori assiali hanno un andamento che dipende dal tipo di
palettatura e al di sotto di un certo valore della cifra di ﬂusso φ si manifestano fenomeni
di instabilità (stallo e pompaggio) dovuti al distacco della vena ﬂuida dai proﬁli palari
della girante, ﬁgura 3.18. All'interno di questa categoria si possono individuare tre tipi di
ventilatori:
• ventilatori elicoidali (o ad elica): costituiti dalla sola girante con pale in lamiera
stampata e collegata direttamente all'albero del motore elettrico. Tra i ventilatori a
elica il più semplice è il comune ventilatore presente nelle abitazioni e negli uﬃci. La
sua principale caratteristica è la capacità di produrre elevate portate d'aria; tuttavia
non trovano impiego nelle applicazioni in cui sono presenti rilevanti resistenze al
ﬂusso: la quantità di aria che riesce a elaborare si riduce notevolmente al crescere se
la pressione statica richiesta supera i 125 Pa;
• ventilatori intubati assiali : sono ventilatori elicoidali introdotti in un condotto e sono
caratterizzati da un'alta eﬃcienza poiché l'intercapedine tra le estremità delle pale e
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Fig. 3.18: Curva caratteristica pressione totale-portata di un ventilatore assiale.
la superﬁcie della tubazione è molto ridotta. Sono altresì in grado di produrre una
pressione statica più elevata rispetto a ventilatori elicoidali e presentano un campo
di applicazione compreso tra 0 Pa e 750 Pa;
• ventilatori a palettatura assiale: nei ventilatori assiali il rapporto tra il diametro di
mozzo e il diametro esterno della girante varia tra 0.3 e 0.7 e diminuisce all'aumentare
del numero caratteristico di macchina k. Le pale risultano quindi molto allungate e
necessitano di una forte svergolatura. I rendimenti sono tipicamente dell'ordine di
0.75 per ventilatori assiali senza palettaggi ﬁssi, ﬁno a raggiungere valori massimi
nell'intorno di 0.85 ÷ 0.9 per grossi ventilatori con pale proﬁlate e predistributore o
raddrizzatore. I ventilatori a elica hanno rendimenti massimi solitamente inferiori
a 0.6. La palettatura supplementare serve a deviare il ﬂusso d'aria con lo scopo di
ridurre la turbolenza; perciò essa contribuisce all'aumento di eﬃcienza e permette di
sviluppare una pressione statica sensibilmente più elevata rispetto ai casi precedenti.
Questi ventilatori trovano applicazione quando sono richieste pressioni statiche ﬁno
a 2500Pa e quando l'aria movimentata è relativamente pulita. Dato che questa
categoria di ventilatori comporta costi maggiori rispetto ai corrispondenti centrifughi
trova scarsa applicazione in campo industriale, mentre è tipico soprattutto nei sistemi
in cui lo spazio a disposizione è limitato.
A diﬀerenza dei ventilatori assiali, i ventilatori centrifughi sviluppano portate d'aria
moderate con una pressione statica media o alta. Hanno un ingombro limitato in senso
radiale e possono essere realizzati con elevati rapporti tra lunghezza assiale e diametro
della girante. Quasi tutti i componenti (voluta, disco-corona, pale,etc.) sono realizzati in
lamiera stampata per semplicità ed economicità di realizzazione. La girante può essere
calettata direttamente al motore oppure a un supporto per la trasmissione con cinghie.
I ventilatori centrifughi si possono suddividere in tre tipologie, in base alle prestazioni e al
campo di applicazione, caratterizzate da una diversa forma della ventola:
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• ventilatori a pale radiali : sono i più semplici e a diﬀerenza di altri tipi di ventilatori
le pale possono essere facilmente sostituite o sovradimensionate; per questo motivo
trovano frequente applicazione in presenza di gas ricchi di polveri o di sostanze cor-
rosive che potenzialmente dannose per la palettatura. Tuttavia queste peculiarità
determinano un'eﬃcienza minore e un costo maggiore rispetto agli altri ventilatori
centrifughi;
• ventilatori a pale radiali curve in avanti : hanno le pale a cucchiaio che permettono
di fornire alta velocità all'aria senza utilizzare alte velocità di rotazione della girante.
Per questo tipo di ventilatori la girante e le palette sono realizzate a partire da lamine
di acciaio tramite saldatura a punti, ottenendo un notevole risparmio dei costi e una
riduzione sensibile del peso del dispositivo rispetto agli altri ventilatori centrifughi;
sono usati quando sono richieste elevate portate d'aria e basse pressioni statiche. Essi
presentano un'eﬃcienza operativa ridotta e non sono in grado di fornire pressioni
statiche elevate, nonché sono vulnerabili alla corrosione e all'erosione. Rispetto al
caso di pale rivolte all'indietro si hanno rendimenti minori, larghezza palare più
elevata, pale più corte e più numerose (40÷60). Il numero caratteristico di macchina
k varia 0.8 e 2.4, mentre il rapporto di compressione è compreso nell'intervallo 1.01÷
1.04;
• ventilatori a pale radiali rovesce (o curve all'indietro): sono più eﬃcienti rispetto agli
altri ventilatori centrifughi e quindi permettono una riduzione dei costi di esercizio.
Trova applicazione frequente in sistemi in cui il ﬂuido movimentato è esente da polve-
ri oppure, in presenza di polveri, se a monte del ventilatore è posto un dispositivo per
l'abbattimento del particolato. Questi sono caratterizzati da velocità di rotazione più
elevate e questo comporta un incremento delle sollecitazioni meccaniche nel ventila-
tore. Il numero delle pale è normalmente compreso tra 6 e 16. La sezione delle pale
può assumere la forma di un proﬁlo aerodinamico o può essere a spessore costante;
inoltre le pale possono essere curve o rettilinee. Il rendimento varia generalmente
tra 0.6 e 0.75 ma può arrivare ﬁno a 0.9 nei grandi ventilatori con pale proﬁlate. Il
numero caratteristico di macchina k è compreso tra 0.2 e 0.8 mentre il rapporto di
compressione varia nell'intervallo 1.04÷ 1.2.
Nelle applicazioni pratiche risulta spesso necessario regolare la portata d'aria elaborata
dal ventilatore inserito nel circuito. Il punto di funzionamento del dispositivo è stabilito
dall'intersezione della curva caratteristica del ventilatore con quella resistente del circuito,
come mostrato in ﬁgura 3.18. La regolazione può essere eseguita alterando la caratteristica
del circuito oppure variando la caratteristica del ventilatore, in funzione del costo del
sistema di regolazione confrontato con il risparmio di potenza assorbita ottenibile. Le
soluzioni di regolazione disponibili sono:
• regolazione della resistenza del circuito: normalmente avviene tramite serranda nella
tubazione di mandata. Possono esserci problemi di rumore, soprattutto per portate
elevate;
• regolazione della velocità del ventilatore: dal punto di vista energetico è la soluzione
più eﬃciente, poiché garantisce la possibilità di mantenere costante il rendimento
della macchina. Tuttavia richiede l'utilizzo di un motore a corrente continua o di un
inverter (che comportano un costo superiore);
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• regolatore con parzializzatore assiale all'aspirazione (nei ventilatori centrifughi): al-
l'aspirazione può essere installato un regolatore a palette orientabili che modiﬁca il
ﬂusso all'ingresso della macchina modiﬁcandone le prestazioni;
• regolazione del calettaggio delle pale (nei ventilatori assiali): soluzione molto eﬃ-
ciente ma si utilizza solo per ventilatori di grosse dimensioni poiché molto costosa e
complicata.
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3.4.2 Modello a scatola nera
La conﬁgurazione considerata è provvista di ventilatori nel condotto dell'aria primaria
e di ventilatori nel condotto dell'aria secondaria21. Sono stati presi in considerazione due
diversi modelli di ventilatore centrifugo con girante a sei pale curve indietro e proﬁlo tridi-
mensionale, aventi diametro della girante D = 0.5m: si identiﬁca con Ventilatore 1 il tipo
di dispositivo inserito nel canale dell'aria primaria, mentre con Ventilatore 2 è indicato
il modello inserito nel condotto dell'aria secondaria. Il Ventilatore 1 elabora la portata
d'aria prelevata dalla stanza e reimmessa nella stessa dopo averla spinta attraverso lo scam-
biatore di calore; il Ventilatore 2 cattura l'aria dall'esterno facendola passare attraverso
l'umidiﬁcatore e lo scambiatore di calore e rigettandola esausta all'esterno.
Le caratteristiche nominali dei due dispositivi sono riportate nella tabella seguente:
Ventilatore Portata mas-
sima
Potenza elet-
trica nomina-
le
Velocità di
rotazione
massima
Rendimento
complessivo
statico
1 13650 m3/h 3.5 kW 1860 min−1 67.2 %
2 15500 m3/h 5.4 kW 2135 min−1 66.5 %
Tab. 3.14: Dati nominali dei ventilatori.
Le curve caratteristiche dei due modelli sono riportate nelle ﬁgure 3.19, 3.20 e 3.21.
21 I motori elettrici di entrambi i ventilatori sono alimentati in trifase attraverso un inverter che permette
la regolazione della loro velocità di rotazione.
86 Modellizzazione dei Componenti e Validazione
3
p
[P
a]
V [m3/h]
Ventilatore 2
p
[P
a]
Ventilatore 1
p
[P
a]
V [m /h]
Fig. 3.19: Curve caratteristiche pressione totale-portata dei ventilatori.
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Fig. 3.20: Curve caratteristiche pressione statica-portata dei ventilatori.
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Fig. 3.21: Curve caratteristiche potenza-portata dei ventilatori.
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Polinomi di regressione
Per entrambi i ventilatori il modello sviluppato fa riferimento al modello proposto da
Wang et al. in [22].
Il contributo energetico di pressione è modellizzato con una regressione polinomiale a
partire dai dati sperimentali, basata sulle cifre caratteristiche precedentemente introdotte:
ψ = a0 + a1 φ+ a2 φ
2 + a3 φ
3 + a4 φ
4, (3.142)
ψs = b0 + b1 φ+ b2 φ
2 + b3 φ
3 + b4 φ
4. (3.143)
Per gli scopi di questo lavoro è suﬃciente ottenere un modello della potenza elettri-
ca consumata durante il funzionamento, tenendo presente che le tipologie di ventilatore
considerate permettono di modulare con continuità la velocità di rotazione:
P = p00 + p10 φ+ p01
n
nnom
+ p11 φ
n
nnom
+ p20 φ
2 + p02
(
n
nnom
)2
+ p21 φ
2 n
nnom
+
p12 φ
(
n
nnom
)2
+ p22 φ
2
(
n
nnom
)2
+ p30 φ
3 + p03
(
n
nnom
)3
+
p31 φ
3 n
nnom
+ p13 φ
(
n
nnom
)3
+ p04
(
n
nnom
)4
.
(3.144)
Calibrazione e test
I dati a disposizione riguardano le curve di pressione totale p, pressione statica ps
e potenza P , ﬁgure 3.19, 3.20 e 3.21, e sono riferiti alla densità dell'aria in aspirazione
misurata con boccaglio standard su installazione tipo A22 in accordo con la ISO5801 e pari
a ρ = 1.16 kg/m3.
Il campo di validità per i polinomi considerati è determinato dai valori massimi e minimi
degli ingressi considerati, tabella 3.15.
Polinomio Cifra di
ﬂusso
minima
Cifra di
ﬂusso
massima
Velocità di
rotazione
minima
Velocità di
rotazione
massima
φmin φmax nmin
[1/min]
nmax
[1/min]
Ventilatore 1
ψ 0.0162 0.9774 − −
ψs 0.0162 0.9774 − −
P [W ] 0.0142 0.9760 200 1860
Ventilatore 2
ψ 0.0160 0.9671 − −
ψs 0.0160 0.9679 − −
P [W ] 0.0142 0.9665 220 2135
Tab. 3.15: Campo di validità dei modelli dei ventilatori.
22 Installazione con aspirazione e mandata libere.
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Calibrazione La calibrazione del modello è stata eﬀettuata per determinare i valori dei
parametri riportati nelle equazioni (3.142)-(3.144). Per ciascun ventilatore gli insiemi di
dati osservati è stato suddiviso in due sottoinsiemi disgiunti:
• l'insieme dei dati calibrazione DSp,c,1 relativo alla pressione totale fornita dal Venti-
latore 1, di cardinalità #DSp,c,1 = np,1 = 369;
• l'insieme dei dati test DSp,t,1 relativo alla pressione totale fornita dal Ventilatore 1,
di cardinalità #DSp,t,1 = np,1 = 185;
DSp,c,1
⋂
DSp,t,1 = ∅; (3.145)
• l'insieme dei dati calibrazione DSps,c,1 relativo alla pressione statica fornita dal
Ventilatore 1, di cardinalità #DSps,c,1 = nps,1 = 374;
• l'insieme dei dati test DSps,t,1 relativo alla pressione statica fornita dal Ventilatore
1, di cardinalità #DSps,t,1 = nps,1 = 188;
DSps,c,1
⋂
DSps,t,1 = ∅; (3.146)
• l'insieme dei dati calibrazione DSP,c,1 relativo alla potenza elettrica assorbita fornita
dal Ventilatore 1, di cardinalità #DSP,c,1 = nP,1 = 299;
• l'insieme dei dati test DSP,t,1 relativo alla potenza elettrica assorbita fornita dal
Ventilatore 1, di cardinalità #DSP,t,1 = nP,1 = 150;
DSP,c,1
⋂
DSP,t,1 = ∅; (3.147)
• l'insieme dei dati calibrazione DSp,c,2 relativo alla pressione totale fornita dal Venti-
latore 2, di cardinalità #DSp,c,2 = np,2 = 320;
• l'insieme dei dati test DSp,t,2 relativo alla pressione totale fornita dal Ventilatore 2,
di cardinalità #DSp,t,2 = np,2 = 160;
DSp,c,2
⋂
DSp,t,2 = ∅; (3.148)
• l'insieme dei dati calibrazione DSps,c,2 relativo alla pressione statica fornita dal
Ventilatore 2, di cardinalità #DSps,c,2 = nps,2 = 323;
• l'insieme dei dati test DSps,t,2 relativo alla pressione statica fornita dal Ventilatore
2, di cardinalità #DSps,t,2 = nps,2 = 162;
DSps,c,2
⋂
DSps,t,2 = ∅; (3.149)
• l'insieme dei dati calibrazione DSP,c,2 relativo alla potenza elettrica assorbita fornita
dal Ventilatore 2, di cardinalità #DSP,c,2 = nP,2 = 260;
• l'insieme dei dati test DSP,t,2 relativo alla potenza elettrica assorbita fornita dal
Ventilatore 2, di cardinalità #DSP,t,2 = nP,2 = 130;
DSP,c,2
⋂
DSP,t,2 = ∅. (3.150)
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Si indichino con ψˆ, ψˆs e Pˆ i valori delle uscite previste dai modelli e, come visto, ψ, ψs
e P i valori delle uscite osservate. Relativamente ai due modelli di ventilatori, la taratura
dei polinomi è aﬀrontata come un problema ai minimi quadrati.
I parametri ricavati dalla regressione ai minimi quadrati relativi ai polinomi delle
equazioni (3.142)-(3.144) sono riportati rispettivamente nelle tabelle 3.16, 3.17 e 3.18.
Il risultato della taratura è rappresentato dalle curve di regressione polinomiali dei dati
osservati ψ e ψs e dalla superﬁcie di regressione dei valori di P , relativi rispettivamente
agli insiemi di dati DSp,c, DSps,c e DSP,c, riportate nelle ﬁgure 3.22, 3.23 e 3.24. La bontà
dei risultati è espressa in termini di R2adj .
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a0 a1 a2 a3 a4
Ventilatore 1 4.465 −2.106 6.832 −10.92 1.832
Ventilatore 2 4.377 −1.499 4.441 −7.017 −0.3796
Tab. 3.16: Parametri dei polinomi di regressione della cifra di pressione totale.
b0 b1 b2 b3 b4
Ventilatore 1 4.500 −2.513 7.858 −13.09 2.821
Ventilatore 2 4.387 −1.659 4.634 −8.364 0.4513
Tab. 3.17: Parametri dei polinomi di regressione della cifra di pressione statica.
Ventilatore 1 Ventilatore 2
p00 −111.3 −208.7
p10 2523 4461
p01 327.7 739.2
p11 −10060 −17010
p20 5384 −9473
p02 978.6 954.4
p21 17860 29560
p12 10640 17570
p22 −12970 −20620
p30 3019 5294
p03 −970.1 −956.1
p31 −7487 −12230
p13 2351 3085
p04 1161 1567
Tab. 3.18: Parametri dei polinomi di regressione della potenza elettrica.
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Test Noti i valori dei parametri dei polinomi si calcolano i corrispondenti ψˆ, ψˆs e Pˆ sia
per gli insiemi di calibrazione che per quelli di test. In ﬁgura 3.25 sono riportati i graﬁci
relativi al confronto tra i dati osservati ψˆ (in ascissa, `Target') e i valori ψ (in ordinata,
'Output'), per l'insieme di calibrazione (`Calibration') e l'insieme di test (`Test'). La retta
di colore blu rappresenta la condizione di coincidenza tra dati previsti e dati osservati. La
retta di colore rosso indica la prestazione del modello. In alto i valori di R2adj . Gli stessi
confronti sono eﬀettuati per i valori ψs e P e sono riportati nelle ﬁgure 3.26 e 3.27.
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Fig. 3.22: Curva di regressione polinomiale della cifra di pressione totale.
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Fig. 3.23: Curva di regressione polinomiale della cifra di pressione statica.
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Fig. 3.24: Superﬁcie di regressione polinomiale della potenza elettrica.
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Fig. 3.25: Confronto tra la cifra di pressione totale prevista dal modello e i dati osservati.
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Fig. 3.26: Confronto tra la cifra di pressione statica prevista dal modello e i dati osservati.
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Fig. 3.27: Confronto tra la cifra di potenza elettrica prevista dal modello e i dati osservati.
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3.5 Modello a Scatola Bianca della Sala Server
Il modello termico della sala CED è di tipo dinamico a parametri concentrati ed è stato
derivato giovandosi dell'analogia elettro-termica. Le variabili di maggior interesse sono le
temperature e l'umidità della sala CED nonché le temperature operative dei dispositivi
elettronici: i carichi termici interni ed esterni sono considerati come disturbi. Gli ingressi
sono rappresentati dalle condizioni termoigrometriche dell'aria di processo.
Il modello elettrico impiegato è di tipo RC (Resistenze-Capacità) in cui le resistenze
elettriche rappresentano le resistenze termiche al ﬂusso di calore tra i nodi, mentre le capa-
cità elettriche rappresentano le capacità termiche associate ai nodi stessi. Dai loro valori
dipendono le inerzie termiche della struttura. I nodi rappresentano le masse che costitui-
scono il sistema. In ﬁgura 3.28 è raﬃgurata schematicamente la sala server corrispondente
al modello e sono evidenziati i nodi e i fenomeni di scambio termico presi in considerazione.
Inlet Air
Outlet Air
Computer Racks
wi wo
rk
rm
Transmittive Heat 
Transfer
Wall
Ceil
Floor
Transmittive Heat 
Transfer
ai
 Internal 
Load
Outdoor
Fig. 3.28: Rappresentazione schematica della sala server.
I nodi considerati sono:
• Inlet Air -ai, rappresenta la portata d'aria in ingresso al Data Center ;
• Outlet Air -rm, rappresenta la massa d'aria della sala, il cui stato è considerato
rappresentativo anche della portata massica d'aria riportata all'unità CRAC ;
• Computer Racks-rk, rappresenta tutte le apparecchiature IT contenute nei rack;
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• wi, rappresenta le condizioni della superﬁcie interna della parete equivalente23. A
questo nodo viene associata metà della capacità termica della parete equivalente;
• wo, rappresenta le condizioni della superﬁcie esterna della parete equivalente e ad
esso viene associata l'altra metà della capacità termica della parete equivalente;
• Outdoor, rappresenta le condizioni dell'aria ambientale esterna, avente capacità
termica inﬁnita.
Invece, i fenomeni di scambio termico considerati sono:
• scambio termico per convezione forzata tra l'aria della sala (nodo Outlet Air -rm)
ed il materiale elettronico contenuto nei rack (nodo Computer Racks-rk);
• scambio termico convettivo tra l'aria della sala (nodo Outlet Air -rm) e la superﬁcie
interna della parete equivalente (nodo wi);
• scambio termico conduttivo tra la superﬁcie interna (nodo wi) e la superﬁcie esterna
della parete equivalente (nodo wo);
• scambio termico convettivo tra la superﬁcie esterna della parete equivalente (nodo
wo) e l'aria ambientale esterna (nodo Outdoor).
Pertanto, in prima approssimazione non sono considerati gli scambi termici con il pa-
vimento, gli scambi termici dovuti alla radiazione solare incidente sull'involucro esterno
dell'ediﬁcio e gli scambi termici per irraggiamento tra la superﬁcie esterna dei rack e la
superﬁcie interna della parete equivalente.
Il modello RC equivalente è riportato in ﬁgura 3.29.
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Fig. 3.29: Modello RC equivalente della sala server.
Per quanto riguarda la variazione di umidità dell'aria, questa è considerata in corri-
spondenza di carichi termici interni positivi24. I dispositivi informatici contenuti nei rack
tendono infatti a produrre calore e hanno quindi bisogno di essere raﬀreddati con aria
che viene riscaldata subendo una trasformazione a umidità speciﬁca costante. Facendo
riferimento agli intervalli consigliati dall'ASHRAE e dall'ETSI, 1.5, e dato che le superﬁci
lambite dall'aria sono generalmente a temperatura più elevata, è possibile non considerare
almeno in prima approssimazione i fenomeni di scambio di massa legati alla condensazione
che interesserebbe l'aria se questa lambisse superﬁci a temperatura inferiore alla propria
23 La trasmittanza termica complessiva delle superﬁci perimetrali viene combinata con la trasmittanza
termica complessiva del soﬃtto, ottenendo una trasmittanza termica complessiva di una parete equivalente.
La capacità termica di questa parete è la somma della capacità termica del soﬃtto e quella delle superﬁci
perimetrali dell'involucro.
24 Con carichi termici positivi si indicano i ﬂussi termici in ingresso all'ambiente.
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temperatura di rugiada. Perciò, il modello proposto non prevede la formazione di condensa
in ambiente, ma tiene comunque in considerazione la dinamica del contenuto di umidità
speciﬁca relativa al nodo Outlet Air -rm. Questo è dovuto alle caratteristiche del modello
dello scambiatore compatto aria-aria, paragrafo (3.3), inserito nel modello complessivo del
sistema (ventilatori, umidiﬁcatore, scambiatore e sala server), il quale contempla la pos-
sibilità che il ﬂusso d'aria caldo e umido proveniente dalla sala server possa condensare
al suo interno scambiando calore totale con il ﬂusso d'aria freddo prelevato dall'esterno
ed eventualmente trattato nell'umidiﬁcatore. Allorché tale condizione di funzionamento si
veriﬁca, l'aria in uscita dallo scambiatore ritorna alla sala server con un contenuto di va-
pore acqueo inferiore e si miscela con l'aria già presente. Poiché questo fenomeno inﬂuenza
la resa dello scambiatore ed è tanto più probabile quanto più elevato è il contenuto di
vapore acqueo dell'aria calda prelevata dalla sala, è opportuno tenere presente l'evoluzione
temporale dell'umidità speciﬁca del nodo Outlet Air -rm. Si ipotizzi ad esempio che la
temperatura dell'aria fredda in ingresso allo scambiatore sia ﬁssata e che a un certo istante
i valori di umidità e temperatura dell'aria della sala siano tali da far innescare la con-
densazione nel dispositivo, modiﬁcandone le caratteristiche di scambio. L'aria in uscita da
questo e in ingresso alla sala si trova a temperatura e umidità speciﬁca inferiori e si miscela
con l'aria presente nell'ambiente. Si supponga che il carico termico in ambiente sia tale da
riportare la temperatura dell'aria ad un valore pari all'istante precedente. In questo caso
l'aria tornerebbe allo scambiatore con la stessa temperatura di prima ma con un contenuto
di umidità speciﬁca inferiore. In queste nuove condizioni non è detto che nello scambia-
tore si veriﬁchi nuovamente la condensazione del ﬂusso caldo e anche se questo accadesse
il potenziale che governa il processo di scambio latente risulterebbe modiﬁcato rispetto
alle condizioni precedenti. È facilmente intuibile l'importanza di considerare l'evoluzione
dinamica dello stato di umidità speciﬁca relativo al nodo dell'aria della sala server.
3.5.1 Equazioni di stato
Il sistema dinamico considerato è un sistema di equazioni diﬀerenziali, dette equazioni
di stato. Queste equazioni descrivono le trasformazioni degli stati del sistema sotto l'azione
dei vari ingressi e disturbi a partire dall'istante iniziale considerato.
Le equazioni di stato del modello sono:
dTrack
dτ
=
1
Crack
[
Qload,int − 1
R1
(Track − Troom)
]
, (3.151)
dTroom
dτ
=
1
Croom
[
m˙air (hroom,in − hroom,out)− 1
R1
(Troom − Track) + (3.152)
− 1
R2
(Troom − Twall,in)
]
, (3.153)
dTwall,in
dτ
=
1
Cwall
2
[
− 1
R2
(Twall,in − Troom)− 1
R3
(Twall,in − Twall,out)
]
, (3.154)
dTwall,out
dτ
=
1
Cwall
2
[
− 1
R3
(Twall,out − Twall,in)− 1
R4
(Twall,out − Toutdoor)
]
, (3.155)
dxroom,out
dτ
=
m˙air
Mair,room
(xroom,in − xroom,out) . (3.156)
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Si osservi che il ﬂusso termico trasportato alle unità CRAC dall'aria uscente dalla sala è
espresso come ﬂusso entalpico m˙air hroom,out relativo alla portata d'aria m˙air (in kgda/s)
elaborata dal sistema di condizionamento e all'entalpia speciﬁca hroom,out (in J/kgda) del-
l'aria. Quest'ultima è funzione della temperatura della massa d'aria della sala Troom e della
sua umidità speciﬁca xroom,out:
hroom,out = h (Troom, xroom,out). (3.157)
I parametri presenti nelle equazioni di stato sono:
• Crack, capacità termica complessiva dei rack e delle apparecchiature elettroniche in
essi contenute, misurata in W/K e data da:
Crack = Mrack crack, (3.158)
dove:
 Mrack, è la massa totale in kg dei componenti dei server (dispotivi IT, cablaggio,
rack, etc.), data da:
Mrack = Nrackmrack, (3.159)
in cui:
∗ mrack è la massa di ciascun rack (compreso il suo contenuto), kg/rack;
∗ Nrack è il numero di rack presenti;
 crack, è il calore speciﬁco medio dei componenti dei server, J/(kgK);
• Croom, capacità termica della massa d'aria della stanza, in W/K:
Croom = Mair,room cp,room, (3.160)
dove:
 Mair,room, è la massa totale in kg del volume d'aria Vair,room contenuto nella
sala server:
Mair,room = ρair,room Vair,room. (3.161)
La densità ρair,room dell'aria nella stanza è considerata costante e pari a 1.2250
kg/m3.
Il volume d'aria Vair,room in m3 è ottenuto sottraendo il volume totale dei rack
Vrack al volume della stanza VCED,room;
 cp,room, è il calore speciﬁco a pressione costante dell'aria contenuta nella sala
server, misurato in J/(kg K) e ricavato da:
cp,room = cpa,room + xroom,out cpv,room. (3.162)
Si osservi che questo parametro non è costante ma dipende dal livello di umidità
speciﬁca dell'aria nella sala.
Le grandezze cpa,room e cpv,room che compaiono nell'equazione sono:
∗ cpa,room è il calore speciﬁco a pressione costante della massa d'aria sec-
ca contenuta nella miscela d'aria umida, considerato costante e pari a
1005 J/(kgdaK);
98 Modellizzazione dei Componenti e Validazione
∗ cpv,room è il calore speciﬁco a pressione costante della massa di vapore ac-
queo contenuta nella miscela d'aria umida, considerato costante e pari a
1875 J/(kgwvK);
• Cwall, capacità termica in W/K della parete equivalente, ottenuta sommando tra
loro le capacità termiche dei volumi dei diversi materiali che costituiscono le pareti
e il soﬃtto della sala;
• R1, è la resistenza in K/W al ﬂusso termico convettivo tra i dispositivi elettronici
(nodo Computer Racks-rk) e l'aria della sala (nodo Outlet Air -rm). Questo
parametro è ottenuto dalla equazione:
R1 =
1
α1Aair,rack
, (3.163)
dove:
 α1 è il coeﬃciente di scambio convettivo tra l'aria e i dispositivi IT, espresso in
W/(m2K);
 Aair,rack è l'area in m2 della superﬁcie di scambio tra l'aria e i dispositivi IT. In
prima approssimazione è posta uguale alla somma rispetto a tutti i rack presenti
delle aree delle superﬁci dell'involucro di ciascun rack lambite dall'aria;
• R2, è la resistenza in K/W al ﬂusso termico convettivo tra l'aria della sala (nodo
Outlet Air -rm) e la superﬁcie interna della parete equivalente (nodo wi). Essa è
calcolata come resistenza termica convettiva equivalente del parallelo tra la resistenza
termica convettiva R21 tra l'aria e la superﬁcie interna del soﬃtto e la resistenza
termica convettiva R22 tra l'aria e la superﬁcie interna delle pareti laterali:
R21 =
1
α21Awall,inceil
, (3.164)
R22 =
1
α22Awall,inlateral
. (3.165)
dove:
 α21 è il coeﬃciente di scambio convettivo tra l'aria della sala e il soﬃtto in
W/(m2K) e ripreso dalla norma UNI EN ISO 6946;
 α22 è il coeﬃciente di scambio convettivo tra l'aria della sala e le pareti laterali
in W/(m2K) e ripreso dalla norma UNI EN ISO 6946;
 Awall,inceil è l'area in m
2 della superﬁcie di scambio tra l'aria e il lato interno
del soﬃtto;
 Awall,inlateral è l'area in m
2 della superﬁcie di scambio tra l'aria e il lato interno
delle pareti laterali.
Pertanto R2 risulta:
R2 =
R21R22
R21 +R22
; (3.166)
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• R3, è la resistenza conduttiva in K/W al ﬂusso termico tra la superﬁcie interna (nodo
wi) e la superﬁcie esterna della parete equivalente (nodo wo). Ipotizzando di avere
una parete e un soﬃtto multistrato di n strati e aventi la stessa composizione e gli
stessi spessori, si ricava la resistenza termica speciﬁca R¯3 in (m2K)/W sommando
tra loro le resistenze termiche speciﬁche di ciascuno strato:
R¯3 =
n∑
k=1
sk
λk
, (3.167)
in cui gli sk sono gli spessori di ciascuno strato e λk i coeﬃcienti di conducibilità
termica dei materiali.
Inﬁne si ha:
R3 =
R¯3
Awall
, (3.168)
dove Awall è l'area della superﬁcie della parete equivalente ottenuta come media tra
l'area della superﬁcie esterna dell'involucro Awall,out e quella della superﬁcie interna
Awall,in. Quest'ultima è ricavata da:
Awall,in = Awall,inceil +Awall,inlateral , (3.169)
Awall si ottiene come:
Awall =
Awall,in +Awall,out
2
; (3.170)
• R4, è la resistenza in K/W al ﬂusso termico convettivo tra la superﬁcie esterna della
parete equivalente (nodo wo) e l'aria ambientale esterna (nodo Outdoor), ottenuta
come:
R4 =
1
α4Awall,out
, (3.171)
dove:
 α4 è il coeﬃciente di scambio convettivo tra l'aria e la superﬁcie esterna della
parete equivalente, espresso in W/(m2K) e ripreso dalla norma UNI EN ISO
6946;
 Awall,out è l'area inm2 della superﬁcie di scambio tra l'aria e la superﬁcie esterna
della parete equivalente.
I valori dei parametri appena elencati sono riportati nella tabella 3.19.
Le variabili esogene di ingresso del modello sono:
• Qload,int, carico termico prodotto dal materiale elettronico distribuito nella sala al-
l'interno dei rack (considerato come un disturbo), [W ];
• m˙air hroom,in, ﬂusso entalpico dell'aria in ingresso alla sala proveniente dalle unità
CRAC (in W ), relativo alla portata d'aria m˙air elaborata dal sistema di condiziona-
mento e all'entalpia speciﬁca hroom,in (in J/kgda) dell'aria. Quest'ultima è funzione
della temperatura della massa d'aria in ingresso alla sala Troom,in e della sua umidità
speciﬁca xroom,in:
hroom,in = h (Troom,in, xroom,in); (3.172)
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Massa di ciascun rack mrack[23] [kg/rack] 113
Numero di rack Nrack 15
Massa totale dei rack Mrack [kg] 1695
Calore speciﬁco medio dei rack crack[23] [J/(kgK)] 500
Capacità termica complessiva dei rack Crack [W/K] 847500
Densità dell'aria nella sala server ρair,room [kg/m3] 1.225
Volume della sala server VCED,room [m3] 137.5
Volume totale dei rack Vrack [m3] 21.4
Volume d'aria nella sala server Vair,room [m3] 116.1
Massa totale d'aria contenuta nella
sala server Mair,room [kg] 116.03
Capacità termica della parete equivalente Cwall [W/K] 3.8582× 107
Coeﬃciente di scambio convettivo
aria-rack α1 [W/(m2K)] 100
Area della superﬁcie di scambio
aria-rack Aair,rack [m2] 117.72
Resistenza al ﬂusso termico convettivo R1 [K/W ] 8.4947× 10−5
Coeﬃciente di scambio convettivo
aria-soﬃtto α21 [W/(m2K)] 7.69
Area della superﬁcie di scambio
aria-soﬃtto Awall,inceil [m
2] 38.70
Coeﬃciente di scambio convettivo
aria-pareti laterali α22 [W/(m2K)] 10
Area della superﬁcie di scambio
aria-pareti laterali Awall,inlateral m
2 74.65
Resistenza al ﬂusso termico convettivo
aria-parete equivalente R2 [K/W ] 9.5767× 10−4
Area della superﬁcie interna
dell'involucro Awall,in [m2] 113.35
Area della superﬁcie esterna
dell'involucro Awall,out [m2] 128.58
Area della superﬁcie della
parete equivalente Awall [m2] 120.96
Resistenza al ﬂusso termico conduttivo superﬁcie
interna-esterna R3 [K/W ] 0.0110
Coeﬃciente di scambio convettivo aria esterna-superﬁcie
della parete equivalente esterna α4 [W/(m2K)] 25
Resistenza al ﬂusso termico convettivo aria esterna-superﬁcie
della parete equivalente esterna R4 [K/W ] 3.1108× 10−4
Tab. 3.19: Parametri delle equazioni di stato.
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• Toutdoor, temperatura dell'aria ambientale esterna, . In funzione di questa si ha il
carico termico dovuto alle condizioni ambientali esterne in cui è realizzato il CED.
Le variabili esogene di uscita invece sono:
• Track, è la temperatura dei rack disposti nel Data Center,  ;
• Troom, è la temperatura della massa d'aria della sala, e rappresenta anche la tempe-
ratura della portata massica d'aria riportata all'unità CRAC,  ;
• Twall,in, è la temperatura della superﬁcie interna della parete equivalente,  ;
• Twall,out, è la temperatura della superﬁcie esterna della parete equivalente,  ;
• xroom,out, è l'umidità speciﬁca della portata massica d'aria riportata all'unità CRAC
coincidente con l'umidità speciﬁca della massa d'aria della sala server, kgwv/kgda.
3.5.2 Modello a scatola bianca delle perdite di carico in ingresso alla sala server
La maggior parte dei Data Center presentano una conﬁgurazione con un pavimento
rialzato al di sotto del quale è collocato un plenum per l'aria da immettere nella sala server
proveniente dalle unità CRAC. L'immissione avviene attraverso delle piastrelle opportuna-
mente perforate per consentire il passaggio dell'aria. L'aria le attraversa grazie alla spinta
dei ventilatori che conferiscono al ﬂusso la pressione statica suﬃciente a vincere le perdite
di carico provocate dalla variazione di sezione. Per stimare queste perdite si fa riferimento
al modello proposto da Karki et al., [24].
La caduta di pressione ∆ptile attraverso le piastrelle è data da:
∆ptile = R V˙air,tile |V˙air,tile| = R m˙air
ρroom,in,tile
∣∣∣∣ m˙airρroom,in,tile
∣∣∣∣ , (3.173)
dove:
• R è il fattore di resistenza, ottenuto da:
R =
1
2
ρroom,in,tile
A2
K, (3.174)
conK coeﬃciente di perdita ricavato dalla formulazione empirica fornita da Idel'chik,
[25]:
K =
1
f2tile
(
1 + 0.5 (1− ftile)0.75 +
√
2 (1− ftile)0.375
)
, (3.175)
dove ftile è il coeﬃciente di porosità delle piastrelle e rappresenta il rapporto tra l'area
della superﬁcie forata e l'area della superﬁcie della piastrella, mentre A è la superﬁcie
totale del pavimento occupata dalle piastrelle. I valori di queste due grandezze sono
riportate in tabella 3.20;
Coeﬃciente di porosità delle piastrelle ftile 0.5
Superﬁcie totale occupata dalle piastrelle A [m2] 2.88
Tab. 3.20: Parametri del modello delle perdite di carico del Data Center.
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• V˙air è la portata volumetrica d'aria a monte delle piastrelle, [m3/s];
• ρroom,in,tile è la densità dell'aria a monte delle piastrelle, [kgda/m3]. In prima appros-
simazione può essere considerata uguale alla densità dell'aria in uscita allo scambia-
tore aria-aria e in ingresso al Data Center.
3.5.3 Test
Per validare qualitativamente il modello testé presentato si sollecita il sistema agendo
sulle variabili di ingresso esogene e si simula l'evoluzione temporale delle variabili di uscita.
Tutte le simulazioni sono eﬀettuate a partire dalle stesse condizioni iniziali di temperatura
e umidità speciﬁca, tabella 3.21, per una durata complessiva di 60 min.
Track [ ] 30
Troom [ ] 30
xroom,out [kgwv/kgda] 10× 10−3
Twall,in [ ] 30
Twall,out [ ] 30
Tab. 3.21: Condizioni iniziali delle variabili di uscita.
I test sono svolti per condizioni di temperatura dell'aria ambientale esterna Toutdoor pari
a 30 e carico termico interno Qload,int nullo. L'unica variabile di ingresso manipolata è il
ﬂusso entalpico m˙air hroom,in. Ciò si ottiene mantenendo la portata d'aria m˙air che entra ed
esce dalla sala ad un valore costante e pari a 10 kgda/s e variando i valori della temperatura
di ingresso Troom,in e di umidità speciﬁca xroom,in:
• Test 1: il ﬂusso entalpico m˙air hroom,in è fatto variare agendo sul valore della tem-
peratura Troom,in. Nel Test 1a la temperatura è aumentata, mentre nel Test 1b
Troom,in è diminuita. Il valore di umidità speciﬁca xroom,in è mantenuto costante.
• Test 2: il ﬂusso entalpico m˙air hroom,in è fatto variare agendo sul valore dell'umidità
speciﬁca xroom,in. Nel Test 2a l'umidità speciﬁca è aumentata, mentre nel Test 2b
xroom,in è diminuita. Il valore di temperatura troom,in è mantenuto costante.
• Test 3: il ﬂusso entalpico m˙air hroom,in è fatto variare agendo contemporaneamente
sul valore della temperatura Troom,in e dell'umidità speciﬁca xroom,in.
Le simulazioni hanno inizio all'istante 0 min e non mostrano alcuna variazione degli stati
del sistema ﬁno al raggiungimento dei 10 min dall'inizio della simulazione, in cui avven-
gono le variazioni appena descritte delle variabili di ingresso.
Di seguito, per ciascuna prova sono illustrati i graﬁci relativi gli andamenti della tem-
peratura dell'aria della sala e ottenuti nelle diverse condizioni operative: le ﬁgure in alto,
3.30a, 3.31a, 3.32a, 3.33a, 3.34a, 3.35a, 3.36a e 3.37a, riportano gli andamenti della tempe-
ratura Troom,in e dell'umidità speciﬁca xroom,in in ingresso e la temperatura dei rack Track,
la temperatura Troom e l'umidità speciﬁca xroom,out in uscita; le ﬁgure in basso, 3.30b,
3.31b, 3.32b, 3.33b, 3.34b, 3.35b, 3.36b e 3.37b, mostrano le trasformazioni nel diagram-
ma psicrometrico subite dalla temperatura Troom e dall'umidità speciﬁca xroom,out dell'aria
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della sala a seguito delle variazioni imposte alla temperatura Troom,in e all'umidità speciﬁca
xroom,in dell'aria in ingresso. La linea di colore magenta indica l'evoluzione nel tempo del-
l'aria della sala e unisce i punti rappresentativi degli stati iniziali e ﬁnali, mentre la freccia
evidenzia la direzione della trasformazione. I quadratini verdi, invece, rappresentano le
condizioni dell'aria in ingresso prima e dopo le variazioni imposte.
I parametri delle simulazioni dinamiche sono riportati in tabella 3.22.
Tempo totale di simulazione [min] 60
Tempo di campionamento [s] 10
Tab. 3.22: Parametri delle simulazioni.
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Test 1a La temperatura di ingresso Troom,in è aumentata da 30 a 35 mentre l'umidità
speciﬁca xroom,in rimane costante e pari a 10× 10−3 kgwv/kgda.
Il graﬁco in alto in ﬁgura 3.30a evidenzia la variazione a gradino impressa alla tempera-
tura dell'aria in ingresso alla sala dopo 10 min dall'inizio della simulazione, a cui consegue
l'instaurarsi di fenomeni di scambio termico. L'evoluzione nel tempo delle temperature
Troom e Track, relative rispettivamente al nodo dell'aria della stanza e a quello dei rack,
evidenzia una dinamica più veloce della prima rispetto alla seconda. Questo è dovuto
alla caratteristica ipotizzata di resistenza termica tra i due nodi, che descrive il fenome-
no di scambio convettivo che avviene nel sistema ﬁsico modellizzato tra l'aria immessa
in ambiente e i rack. A transitorio esaurito entrambe le variabili raggiungono la stessa
temperatura ﬁnale di circa 35. Il transitorio si esaurisce completamente in circa 10 min
ed è inﬂuenzato dalle inerzie del sistema, da cui dipendono i valori delle costanti di tempo
in gioco. L'umidità speciﬁca invece non subisce alcuna variazione e quindi non si veriﬁca
alcuna cessione di vapore acqueo dall'aria in ingresso all'aria della sala e viceversa. Per-
tanto le trasformazioni nel diagramma psicrometrico mostrato in ﬁgura 3.31a avvengono a
umidità speciﬁca costante.
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Fig. 3.30: Risultati della simulazione.
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Test 1b La temperatura di ingresso Troom,in è diminuita da 30 a 25 mentre l'umidità
speciﬁca xroom,in rimane costante e pari a 10× 10−3 kgwv/kgda.
In questo caso valgono le stesse considerazioni della prova precedente. La variazione
a gradino imposta dopo 10 min dall'inizio della simulazione alla temperatura dell'aria in
ingresso alla sala determina una rapida riduzione della temperatura Troom dell'aria della
stanza e Track del nodo dei rack. Il transitorio di Track, caratterizzato dalla dinamica più
lenta, si esaurisce completamente in circa 10 min.
Le trasformazioni nel diagramma psicrometrico in ﬁgura 3.31b avvengono ancora in
condizioni di umidità speciﬁca costante.
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Fig. 3.31: Risultati della simulazione.
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Test 2a L'umidità speciﬁca xroom,in è aumentata da 10× 10−3 kgwv/kgda a 15× 10−3
kgwv/kgda mentre la temperatura di ingresso Troom,in è mantenuta costante e pari a 30.
A diﬀerenza dei test precedenti il gradino all'istante 10 min è imposto all'umidità
speciﬁca dell'aria in ingresso alla sala. In ﬁgura 3.32a si possono osservare gli andamenti
della temperatura Troom e dell'umidità speciﬁca xroom,out dell'aria della stanza e della
temperatura Track dei rack.
Le temperature Troom e Track esibiscono un transitorio veloce caratterizzato da un
tempo di salita piccolo. Questo fenomeno è dovuto all'aumento repentino del contenuto
di vapore acqueo dell'aria immessa in ambiente: prima del gradino i termini al secondo
membro delle equazioni (3.151)-(3.156) sono tutti nulli, mentre, negli istanti successivi, l'in-
cremento di xroom,in provoca delle variazioni di segno positivo dei termini a primo membro
nell'equazione (3.156) e (3.153), inﬂuenzando il ﬂusso entalpico m˙air hroom,in (3.172) e de-
terminando un aumento della temperatura Troom che, di conseguenza, provoca l'aumento
anche delle altre temperature. Man mano che si esaurisce il transitorio dell'umidità speci-
ﬁca dell'aria della sala xroom,out, che a regime si porta a xroom,in, i termini a primo membro
delle equazioni (3.151)-(3.155) tendono, dopo aver raggiunto valore nullo corrispondente
ai picchi che si osservano negli istanti iniziali, ad assumere valori negativi riportando le
temperature ai valori iniziali. Infatti, la rapida e progressiva riduzione della diﬀerenza tra
xroom,in e xroom,out e l'iniziale aumento di Troom elidono molto velocemente la diﬀerenza
tra hroom,in e hroom,out che compare a secondo membro nella (3.153), mentre le diﬀerenze
(Troom-Track) e (Troom-Twall,in) restano positive. Questo corrisponde a un processo di ces-
sione di calore da parte dell'aria della sala ai rack e alle pareti della stanza. L'aria della
sala si raﬀredda velocemente cedendo calore anche all'esterno e iniziando a raﬀreddare an-
che i rack. Per scarti (xroom,in − xroom,out) trascurabili, i termini a secondo membro delle
equazioni tendono ad annullarsi nuovamente, raggiungendo valore zero a regime. In questa
situazione si ristabiliscono le condizioni di temperatura e scambio termico iniziali.
La variabile che esibisce la dinamica più veloce è l'umidità speciﬁca dell'aria della
sala xroom,out e ciò è dovuto alle masse e portate d'aria in gioco che favoriscono una
rapida diﬀusione del vapore acqueo in ambiente. In ordine seguono le dinamiche della
temperatura Troom dell'aria della sala e Track dei rack, che risultano le più lente. In
ﬁgura 3.32b sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicrometrico subite dell'aria
in ingresso e dall'aria in uscita della sala.
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Fig. 3.32: Risultati della simulazione.
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Test 2b L'umidità speciﬁca xroom,in è diminuita da 10× 10−3 kgwv/kgda a 5× 10−3
kgwv/kgda mentre la temperatura di ingresso Troom,in è mantenuta costante e pari a 30.
L'immissione di aria alla stessa temperatura, ma con un contenuto di vapore acqueo
inferiore rispetto all'aria ambiente, provoca una variazione delle temperature del sistema,
i cui transitori si esauriscono completamente in circa 10 min. Dopo un'iniziale diminuzio-
ne della temperatura dell'aria della sala Troom, dovuta alla riduzione del ﬂusso entalpico
m˙air hroom,in (3.172), segue un calo delle temperature degli altri nodi del modello che a
regime si riportano ai valori iniziali. Le cause che determinano la dinamica degli stati del
sistema, possono essere individuate attraverso deduzioni analoghe a quelle ricavate nella
prova precedente.
In ﬁgura 3.33b sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicrometrico subite
dell'aria in ingresso e dall'aria della sala.
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(b) Trasformazioni nel diagramma psicrometrico.
Fig. 3.33: Risultati della simulazione.
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Test 3a La temperatura di ingresso Troom,in è aumentata da 30 a 35 e l'umidità
speciﬁca xroom,in è aumentata da 10× 10−3 kgwv/kgda a 15× 10−3 kgwv/kgda.
In ﬁgura 3.34a sono riportate le risposte del sistema alle sollecitazioni a gradino imposte
simultaneamente. Il risultato è una combinazione delle risposte osservate con il Test 1a e il
Test 2a. La temperatura Troom dell'aria della sala subisce un rapido incremento esaurendo
il proprio transitorio più celermente della temperatura Track dei rack, il quale presenta una
durata di circa 10 min.
In ﬁgura 3.34b sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicrometrico subite
dell'aria in ingresso e dall'aria della sala.
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Fig. 3.34: Risultati della simulazione.
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Test 3b La temperatura di ingresso Troom,in è diminuita da 30 a 25 e l'umidità
speciﬁca xroom,in è diminuita da 10× 10−3 kgwv/kgda a 5× 10−3 kgwv/kgda.
I due gradini a 10 min dall'inizio della simulazione determinano la riduzione istantanea
della temperatura e umidità speciﬁca in ingresso. Pertanto valgono considerazioni analoghe
a quelle del Test 3a, osservando che il caso in esame è la risultante della combinazione tra
la risposta evidenziata nel Test 1b e quella relativa al Test 2b.
In ﬁgura 3.35b sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicrometrico subite
dell'aria in ingresso e dall'aria della sala.
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(b) Trasformazioni nel diagramma psicrometrico.
Fig. 3.35: Risultati della simulazione.
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Test 3c La temperatura di ingresso Troom,in è aumentata da 30 a 35 e l'umidità
speciﬁca xroom,in è diminuita da 10× 10−3 kgwv/kgda a 5× 10−3 kgwv/kgda.
La risposta è ottenuta come combinazione tra la risposta del Test 1a e del Test
2b. È possibile osservare che l'eﬀetto della variazione di umidità speciﬁca si manifesta
solamente nella parte iniziale del transitorio ed è trascurabile rispetto alla variazione della
temperatura.
In ﬁgura 3.36b sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicrometrico subite
dell'aria in ingresso e dall'aria della sala.
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Fig. 3.36: Risultati della simulazione.
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Test 3d La temperatura di ingresso Troom,in è diminuita da 30 a 35 e l'umidità
speciﬁca xroom,in è aumentata da 10× 10−3 kgwv/kgda a 15× 10−3 kgwv/kgda.
Analogamente a quanto visto per il Test 3c, anche in questo caso si ha la combinazione
tra le risposte del Test 1b e del Test 2a.
In ﬁgura 3.37b sono riportate le trasformazioni nel diagramma psicrometrico subite
dell'aria in ingresso e dall'aria della sala.
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Fig. 3.37: Risultati della simulazione.
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3.5.4 Modello a scatola bianca del carico termico della sala server
Tutti i componenti di un Data Center producono calore che deve essere rimosso per
evitare che la temperatura cresca ﬁno a valori in grado di compromettere il loro buon
funzionamento. Poiché la potenza trasmessa dai server nelle linee dati è trascurabile, si
può assumere che la potenza assorbita dalla rete di alimentazione AC sia completamente
convertita in calore. Al ﬁne di simulare il comportamento dinamico del modello della sala
server in condizioni di utilizzo tipiche, è possibile far riferimento a un modello in grado di
descrivere le condizioni di carico termico in funzione dei consumi elettrici dei componenti
del Data Center. Il modello scelto è quello relativo ai consumi energetici riportato da
Pelley et al., [26], e permette di stimare la capacità di raﬀreddamento richiesta alle unità
CRAC.
La produzione totale di calore è la somma della produzione di calore delle singole ap-
parecchiature dislocate nell'ambiente di elaborazione dati. Tenendo conto dei contributi di
ciascuna apparecchiatura si può suddividere il calore totale prodotto e osservare che il ter-
mine dominante è quello legato ai dispositivi IT, i quali sono responsabili della produzione
di circa il 70% del calore dissipato complessivo, ﬁgura 3.38. In prima approssimazione è
Fig. 3.38: Contributi relativi alla potenza termica totale di un Data Center tipico, [27].
possibile considerare solamente i tre contributi principali:
• carico termico PSrv prodotto da ciascun server: la potenza consumata, e quindi
dissipata dal singolo dispositivo IT, è la somma di due contributi. Il primo costante
e relativo alla condizione di stand-by PSrvIdle , generalmente pari a circa la metà della
carico di picco PSrvPeak . Il secondo in prima approssimazione varia linearmente con
il fattore di utilizzo uSrv del server ed è proporzionale alla diﬀerenza tra il carico di
picco e la potenza assorbita in condizioni di inattività. Pertanto:
PSrv = PSrvIdle + (PSrvPeak − PSrvIdle) uSrv. (3.176)
In realtà la relazione tra la potenza richiesta e l'utilizzo del server non è lineare, ma
assume diverse forme a seconda del componente considerato. Nel caso vi sia la neces-
sità di un calcolo più accurato è possibile considerare una relazione quadratica o una
funzione lineare a tratti. Inoltre la potenza in stand-by PSrvIdle può essere ricavata
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noti i valori del numero complessivo di core25 Ncore, il numero di core Ncoredefault e
la potenza di stand-by PSrvIdledefault in assenza di macchine virtuali, e il numero di
macchine virtuali NVM :
PSrvIdle = PSrvIdledefault + a (Ncoredefault −Ncore) + bNVM . (3.177)
I coeﬃcienti a e b dipendono dal tipo di server considerati.
Il fattore di utilizzo uSrv del singolo server può essere calcolato a partire dal fattore
di utilizzo U dell'intero Data Center e di un coeﬃciente di bilanciamento del carico
l relativo alle operazioni consolidamento26 eﬀettuate (entrambi variabili tra 0 e 1):
uSrv =
U
U + (1− U) l . (3.178)
Il valore di uSrv ha signiﬁcato solamente per i server attivi (non in Idle). Deﬁnendo
con NSrv il numero totale di server, i server attivi sono in numero pari a:
NSrvNon−Idle = NSrv (U + (1− U) l). (3.179)
La condizione l = 0 corrisponde ad una situazione di perfetto consolidamento, per
la quale il carico del Data Center è aﬃdato al minor numero possibile di server, i
quali presentano quindi un fattore di utilizzo uSrv = 1. La condizione l = 1 invece
rappresenta la situazione perfettamente opposta di carico perfettamente bilanciato
, in cui tutti i server sono attivi e presentano un fattore di utilizzo uSrv = U . Si
osservi che per un insieme omogeneo di server vale:
U =
∑
Servers
uSrv. (3.180)
Il fattore di utilizzo uSrv può essere stimato a partire dal carico di lavoro del server
Wserver attraverso la correlazione [28]:
uSrv = c+ dWserver. (3.181)
Le costanti c e d dipendono dal tipo di server impiegati;
• carico termico PPDUloss dovuto alle unità di distribuzione dell'alimentazione: i Da-
ta Center richiedono una consistente infrastruttura per garantire la stabilità e la
continuità di approvvigionamento dell'energia elettrica. Le PDU sono dispositivi
con uscite multiple progettati per distribuire la potenza elettrica all'interno della
sala CED. Questi dispositivi sono soggetti a un consumo di potenza che può essere
rappresentato attraverso una relazione costituita da un termine costante PPDUIdle ,
dovuto al funzionamento in condizioni di inattività, e da un termine proporzionale
al quadrato del carico totale dei server:
PPDUloss = PPDUIdle + piPDU
∑
Servers
PSrv (3.182)
25 Con il termine core in informatica si intende tipicamente il `nucleo elaborativo' di un microprocessore.
26 In generale, per consolidamento si intende un processo di ottimizzazione e riorganizzazione delle risorse
all'interno di una struttura informatica.
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Il termine piPDU rappresenta il coeﬃciente di perdita di potenza della PDU, general-
mente pari al 3% della potenza in ingresso. Inoltre, poiché la pratica odierna impone
di mantenere attive tutte le PDU anche in Idle, la gamma di potenza dinamica to-
tale delle PDU per un determinato utilizzo del Data Center è piccola rispetto alla
potenza totale dello stesso. Per questo motivo si assume un perfetto bilanciamento
del carico su tutte le PDU ;
• carico termico PUPSloss dovuto al consumo di potenza elettrica da parte dei gruppi di
continuità: questi dispositivi assicurano la fornitura temporanea di potenza elettrica
durante le situazioni di emergenza (e.g. guasti). Generalmente sono posizionati tra i
dispositivi di fornitura dell'energia elettrica e le PDU attraverso un collegamento in
serie e contribuiscono ad aumentare la spesa di potenza anche quando l'alimentazione
arriva direttamente dalla rete elettrica. La potenza richiesta dai gruppi di continuità
è data da:
PUPSloss = PUPSIdle + piUPS
∑
PDUs
PPDU (3.183)
Il termine piUPS rappresenta il coeﬃciente di perdita di potenza del gruppo di con-
tinuità, generalmente pari al 9% della potenza in ingresso a pieno carico.
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Test Si consideri il modello del CED descritto nel paragrafo (3.5) e si supponga che le
unità di elaborazione dati siano caratterizzate da un fattore di utilizzo settimanale uSrv
come quello riportano in basso in ﬁgura 3.39 e in condizioni di perfetto bilanciamento del
carico (l = 1). Stabilito il carico massimo in condizioni di uSrv = 1, si ottengono gli
andamenti delle potenze termiche dissipate dai vari dispositivi, relativi a una settimana
tipo di funzionamento del Data Center, riportati in alto in ﬁgura 3.39. Sommando tra loro
tutti i contributi si ottiene l'andamento del carico termico totale che dev'essere smaltito
dal sistema di condizionamento.
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Fig. 3.39: Carichi termici dei singoli dispositivi e fattore di utilizzo in una settimana tipo di
funzionamento del Data Center.
Le condizioni iniziali di temperatura per i nodi Track, Troom, Twall,in, Twall,out e Toutdoor
sono pari a 25 e l'umidità speciﬁca xroom,out vale 10 gwv/kgda. Inﬁne si ipotizza di
immettere una portata d'aria fredda mair pari a 10 kgda/s con temperatura in ingresso
Troom,in costantemente a 25 e umidità speciﬁca xroom,in pari a 10 kgda/s. In ﬁgura 3.40
è illustrato il graﬁco relativo alla risposta del modello della sala server al carico termico
totale Qload,int nella settimana tipo di funzionamento (riportato in basso). Come si può
vedere, le temperature Track e Troom seguono l'andamento della curva del carico termico ed
evidenziano una dinamica simile tra loro (con un ritardo trascurabile, in relazione ai tempi
considerati). Diverso è l'andamento delle temperature Twall,in e Twall,out: la prima esibisce
una certa dipendenza dal carico ed è caratterizzata da una dinamica più lenta rispetto al
nodo dell'aria della sala e a quello dei rack; la seconda è caratterizzata da una dinamica
ancora più lenta legata alle resistenze al ﬂusso termico e alle inerzie termiche ipotizzate
nel modello e ciò, in combinazione con la caratteristica di variabilità del carico termico,
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Fig. 3.40: Risposta del modello della sala server al carico termico totale.
determina un andamento nel tempo quasi piatto.
4
Modello del Sistema CRAC Complessivo
4.1 Costruzione del Modello
Il modello complessivo del sistema CRAC è composto dai modelli ﬁnora descritti ed è
schematicamente rappresentato in 4.1.
Room air-in
Drainage WaterWater Spray/Adiabatic Humidifier
TWS,in 
xWS,in
Tprocess,in, xprocess,in
Tprocess,out, xprocess,out
Troom,out, xroom,out
room,in, xroom,in
Supply Water
Room air-out
Process air-out
Water Spray air-out/
Process air-in
Water Spray air-in
Cross Flow Air-to-Air Heat Exchanger
Computer Room
TWS,out, xWS,out T
Room air Fan/
Supply air Fan
Process air Fan/
Exhaust air Fan
Fig. 4.1: Rappresentazione schematica.
Lungo il condotto dell'aria di processo (Process air o Water Spray air o Exhaust air)
sono alloggiati:
• l'umidiﬁcatore adiabiatico (Water Spray o Adiabatic Humidiﬁer) modellizzato e de-
scritto nel paragrafo (3.2.2);
• lo scambiatore di calore aria-aria compatto a piastre-alette a ﬂussi incrociati (Cross
Flow Air-to-Air Heat Exchanger) descritto in 3.3.2;
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• sei ventilatori in parallelo del tipo Ventilatore 2 (Process air Fan o Exhaust air Fan),
riportato nel paragrafo (3.4.2). Per semplicità, si ipotizza di suddividere equamente
la portata complessiva, pertanto ciascuno di essi deve fornire la stessa prevalenza ed
elaborare la stessa portata.
Invece, nel condotto dell'aria della sala (Room air o Supply air) sono sistemati:
• la sala server (Computer Room) modellizzata secondo le equazioni di stato illustrate
in 3.5.1;
• lo scambiatore di calore aria-aria compatto a piastre-alette a ﬂussi incrociati, di cui
sopra;
• sei ventilatori in parallelo del tipo Ventilatore 1 (Room air Fan o Supply air Fan),
riportato nel paragrafo (3.4.2). Come prima, si ipotizza di suddividere equamente
la portata complessiva, pertanto ciascuno di essi deve fornire la stessa prevalenza ed
elaborare la stessa portata.
In fase di funzionamento del Data Center, i dispositivi collocati nella sala server pro-
ducono una considerevole quantità di calore che deve essere smaltita dalle unità di condi-
zionamento. Pertanto, l'aria immessa dall'esterno (Water Spray air-in) passa attraverso
l'umidiﬁcatore che, de necessario, la raﬀredda per mezzo di un processo di saturazione
adiabatica. L'aria in uscita (Water Spray air-out/Process air-in) entra nello scambiatore
di calore e assorbe il calore ceduto dall'aria calda proveniente dalla sala (Room air-out).
Lungo il passaggio nei canali dello scambiatore l'aria di processo si riscalda (Process air-
out) attraverso un processo ad umidità speciﬁca costante e è rigettata all'ambiente esterno,
per contro l'aria della sala si raﬀredda1 e all'uscita dello scambiatore viene immessa nella
sala server (Room air-in).
I ventilatori assolvono la funzione di movimentare l'aria all'interno dei condotti, vincendo
le perdite di carico che ostacolano il ﬂusso. Nel modello in questione i ventilatori inseriti nel
condotto dell'aria di processo devono vincere le perdite attraverso lo scambiatore, mentre
i ventilatori del condotto dell'aria della sala devono compensare anche le perdite di carico
attraverso le piastrelle forate dalle quali viene immessa l'aria nella stanza.
Le immagini di ﬁgura 4.2 mostrano lo schema a blocchi del modello complessivo rea-
lizzato in Simulink® .
4.2 Test
Per testare il modello complessivo del sistema CRAC e dei vari componenti accoppiati
tra loro, si procede determinando delle variazioni delle variabili di ingresso a partire da una
situazione di stazionarietà e osservando l'evoluzione nel tempo delle variabili di interesse.
La sala server è l'unico componente di cui è stato realizzato un modello dinamico, consen-
tendo quindi di monitorare l'evoluzione delle corrispettive variabili nel tempo. Pertanto la
dinamica del modello complessivo è univocamente legata alla dinamica del modello della
sala server.
I parametri considerati nelle equazioni dei vari modelli sono gli stessi visti in precedenza
nei capitoli di presentazione dei singoli componenti.
1 Il modello dello scambiatore di calore è in grado di prevedere anche la variazione di umidità speciﬁca
tra ingresso e uscita, dovuto all'instaurarsi del fenomeno della condensazione, paragrafo (3.3.2).
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Gli ingressi del modello complessivo sono:
• SW , portata d'acqua in ingresso all'umidiﬁcatore, [l/h].
• TWS,in, temperatura dell'aria di processo in ingresso all'umidiﬁcatore, [ ]. Coincide
con la temperatura dell'aria dell'ambiente esterno alla sala server;
• xWS,in, umidità speciﬁca dell'aria di processo in ingresso all'umidiﬁcatore, [kgwv/kgda].
Coincide con l'umidità speciﬁca dell'aria dell'ambiente esterno alla sala server;
• V˙process, portata volumetrica dell'aria di processo riferita alle condizioni di tempe-
ratura TWS,in e umidità speciﬁca xWS,in in ingresso all'umidiﬁcatore, [m3/h]. A
V˙process corrisponde la portata di massa m˙process, [kgda/s;
• V˙room, portata volumetrica dell'aria della sala riferita alle condizioni di temperatura
Troom,in e umidità speciﬁca xroom,in in ingresso all'umidiﬁcatore, [m3/h]. A V˙room
corrisponde la portata di massa m˙room, [kgda/s.
Le variabili monitorate sono:
• TWS,out ≡ Tprocess,in, temperatura dell'aria di processo in uscita dall'umidiﬁcatore e
in ingresso allo scambiatore di calore, [ ];
• xWS,out ≡ xprocess,in, umidità speciﬁca dell'aria di processo in uscita dall'umidiﬁca-
tore e in ingresso allo scambiatore di calore, [kgwv/kgda];
• Tprocess,out, temperatura dell'aria di processo in uscita dallo scambiatore di calore,
[ ];
• xprocess,out, umidità speciﬁca dell'aria di processo in uscita dallo scambiatore di
calore, [kgwv/kgda];
• Troom,in, temperatura dell'aria della sala in uscita dallo scambiatore di calore e in
ingresso alla stanza, [ ];
• xroom,in, umidità speciﬁca dell'aria della sala in uscita dallo scambiatore di calore e
in ingresso alla stanza, [kgwv/kgda];
• Troom,out, temperatura dell'aria della sala in uscita dalla stanza e in ingresso allo
scambiatore di calore, [ ];
• xroom,out, umidità speciﬁca dell'aria della sala in uscita dalla stanza e in ingresso allo
scambiatore di calore, [kgwv/kgda].
Il disturbo è rappresentato dal carico termico prodotto all'interno della sala Qload,int,
[W ].
I test sono svolti ipotizzando le condizioni iniziali di temperatura e umidità speciﬁca
delle variabili appena presentate, tabella 4.1.
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TWS,out ≡ Tprocess,in [ ] 35
xWS,out ≡ xprocess,in [kgwv/kgda] 5× 10−3
Tprocess,out [ ] 35
xprocess,out [kgwv/kgda] 5× 10−3
Troom,in [ ] 35
xroom,in [kgwv/kgda] 20× 10−3
Troom,out [ ] 35
xroom,out [kgwv/kgda] 20× 10−3
Tab. 4.1: Condizioni iniziali delle variabili osservate.
Per quanto riguarda le variabili di ingresso sono ﬁssate le condizioni al contorno ripor-
tate in tabella 4.2.
TWS,in [ ] 35
xWS,in [kgwv/kgda] 5× 10−3
Tab. 4.2: Condizioni al contorno.
Invece, le condizioni iniziali delle variabili di ingresso che si intende manipolare sono
riportate in tabella 4.3.
m˙room [kgda/s] 10
m˙process [kgda/s] 10
SW [l/h] 0
Tab. 4.3: Condizioni iniziali delle variabili di ingresso manipolate.
Il carico termico interno Qload,int è pari a 0 W .
Le prove sono eﬀettuate per un tempo totale di simulazione di 60 min e un tempo di
campionamento di 10 s.
I test eﬀettuati sono:
• Test 1: i valori delle portate di massa m˙room e m˙process sono mantenuti costanti e pari
a m˙room = m˙process = 10 kgda/s (V˙room = V˙process ≈ 31422 m3/h). Pertanto la prova
viene svolta imponendo due gradini alla portata d'acqua SW inviata all'umidiﬁcatore
in due istanti diversi della simulazione, 10 min e 30 min.
• Test 2: in questo caso è fatta variare la portata d'acqua SW a 10 min dall'inizio
della simulazione e poi è mantenuta costante. In corrispondenza dei 30 min viene
variata la portata d'aria di processo m˙process in ingresso all'umidiﬁcatore e riferita
alle condizioni di temperatura TWS,in e umidità speciﬁca xWS,in. Il valore portata
d'aria della sala m˙room è mantenuto costante.
• Test 3: come prima a 10 min dall'inizio della simulazione è fatta variare la portata
d'acqua SW e poi è mantenuta costante. In corrispondenza dei 30 min viene variata
la portata d'aria della sala V˙room e riferita alle condizioni di temperatura e umidità
speciﬁca dell'aria in ingresso alla sala in quell'istante. Il valore di portata d'aria
V˙process è mantenuto costante.
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Test 1 La portata d'acqua fornita all'umidiﬁcatore è nulla e gli andamenti delle variabili
riportati nelle ﬁgure 4.3 e 4.4 evidenziano la stazionarietà delle condizioni operative ﬁno a
10 min dall'inizio della simulazione, in cui la portata d'acqua SW viene aumentata ﬁno
a 70 l/h. L'alterazione di questo ingresso provoca una variazione istantanea delle gran-
dezze dell'aria di processo in uscita all'umidiﬁcatore. La temperatura TWS,out (Tprocess,in)
diminuisce e l'umidità speciﬁca xWS,out (xprocess,in) aumenta a seguito del processo di sa-
turazione adiabatica, pertanto l'aria di processo inizia ad asportare calore dall'aria della
sala. La temperatura Troom,in dell'aria della sala in uscita dallo scambiatore inizia a di-
minuire passando attraverso lo scambiatore per eﬀetto di un processo di scambio di calore
sensibile, entrando nella sala server e raﬀreddandola. La temperatura Troom,out in usci-
ta dalla stanza tende man mano a portarsi a valori prossimi alla temperatura Tprocess,in,
in relazione alla capacità di scambio dello scambiatore di calore. L'evoluzione nel tempo
delle grandezze dall'aria della sala è caratterizzata da una dinamica vincolata ai processi
dinamici di scambio termico che avvengono nella sala server. In ﬁgura 4.2 sono riportate
le trasformazioni nel diagramma psicrometrico subite dall'aria di processo e dall'aria della
sala ed è possibile osservare come a seguito della variazione della portata d'acqua SW il
sistema tenda a spostarsi verso una nuova condizione di regime, in cui i salti di temperatura
attraverso lo scambiatore restano all'incirca costanti per entrambi i ﬂussi d'aria.
Dopo 30min dall'inizio della simulazione viene imposto un nuovo aumento della portata
d'acqua SW ﬁno a 420 l/h. Quindi a partire dalle condizioni stazionarie precedentemente
raggiunte, si ottiene un ulteriore abbassamento di TWS,out (Tprocess,in) che determina un
incremento nel ﬂusso di calore nello scambiatore, tale da far intervenire il fenomeno della
condensazione. Questo provoca la diminuzione dell'umidità speciﬁca dell'aria della sala in
uscita dallo scambiatore e in ingresso alla stanza, determinando l'instaurarsi di un processo
di trasposto di massa nella sala server: l'aria che torna allo scambiatore è caratterizzata
da un valore di umidità speciﬁca xroom,out più basso rispetto alle condizioni iniziali ma più
elevato rispetto all'aria in ingresso nella sala. Durante il transitorio la diﬀerenza (xroom,out−
xroom,out) si mantiene positiva per il combinarsi degli eﬀetti della condensazione e della
dinamica del processo di scambio di massa in ambiente. Avvicinandosi alle condizioni di
regime, al ridursi del salto termico (Troom,out−Tprocess,in) tende ad annullarsi anche l'eﬀetto
della condensazione e con esso si estingue anche il transitorio legato al contenuto di vapore
acqueo dell'aria della sala.
Le linee continue in ﬁgura 4.2 sono riferite alle evoluzioni dinamiche delle variabili
osservate, mentre le linee tratteggiate riguardano le variazioni subite dall'aria di processo a
seguito dei gradini imposti al valore di portata d'acqua di alimentazione dell'umidiﬁcatore.
I simboli di colore rosso si riferiscono alla situazione stazionaria iniziale, quelli di colore
verde riguardano la condizione di regime raggiunta dopo il primo gradino di portata d'acqua
e quelli di colore blu sono relativi alla situazione di regime raggiunta a seguito del secondo
gradino di portata d'acqua.
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Fig. 4.2: Trasformazioni nel diagramma psicrometrico.
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Fig. 4.4: Ingressi e uscite dello scambiatore.
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Test 2 In questo caso il primo gradino è imposto come prima alla portata d'acqua SW di
alimentazione dell'umidiﬁcatore, portata al valore di 70 l/h dopo 10 min dall'inizio della
simulazione. Le considerazioni relative alle trasformazioni in questa fase sono le stesse
ricavate in precedenza.
Raggiunte le nuove condizioni di regime, a 30 min dall'inizio della simulazione si incre-
menta la portata d'aria di processo m˙process (V˙process) da 10 kgda/s (≈ 31422 m3/h) a 11
kgda/s (≈ 34564 m3/h). A parità di acqua di alimentazione dell'umidiﬁcatore risulta pe-
nalizzato il processo di saturazione adiabatica, provocando un aumento della temperatura
Tprocess,out dell'aria di processo che, in relazione ai valori di temperatura Troom,out dell'aria
della sala in ingresso allo scambiatore, determina una cessione di calore a quest'ultima.
Pertanto, la temperatura Troom,in dell'aria in ingresso alla sala presenta una temperatura
maggiore rispetto a quella in ambiente, mentre il contenuto di vapore acqueo non viene
alterato. Il risultato è rappresentato da un aumento delle temperature Troom,out, Troom,in e
Tprocess,out e dalle loro evoluzioni dinamiche verso una nuova situazione di regime, riportate
in ﬁgura 4.7 e legate alle inerzie termiche della stanza.
Anche in questo caso le linee continue evidenziate nel diagramma psicrometrico di ﬁgura
4.5 sono riferite alle evoluzioni dinamiche delle variabili osservate, mentre le linee tratteg-
giate riguardano le variazioni subite dall'aria di processo a seguito dei gradini imposti alla
portata d'acqua di alimentazione dell'umidiﬁcatore e successivamente alla portata d'aria di
processo. I simboli di colore rosso si riferiscono alla situazione stazionaria iniziale, quelli di
colore verde riguardano la condizione di regime raggiunta dopo il primo gradino di portata
d'acqua e quelli di colore blu sono relativi alla situazione di regime raggiunta a seguito del
secondo gradino imposto alla portata d'aria.
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Fig. 4.5: Trasformazioni nel diagramma psicrometrico.
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Fig. 4.6: Ingressi e uscite dell'umidiﬁcatore.
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Fig. 4.7: Ingressi e uscite dello scambiatore.
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Test 3 Questa simulazione è eseguita imponendo, come nei casi precedenti, la prima va-
riazione a gradino alla portata d'acqua SW di alimentazione dell'umidiﬁcatore, portandola
al valore di 70 l/h dopo 10 min. Le considerazioni relative alle trasformazioni in questa
fase sono le stesse ricavate in precedenza.
A partire dalle nuove condizioni di regime, a 30 min dall'inizio della simulazione è
imposta la seconda variazione a gradino aumentando la portata m˙room d'aria della sala da
10 kgda/s a 15 kgda/s. Gli andamenti delle variabili di temperatura Troom,out, Troom,in e
Tprocess,out, in ﬁgura 4.10, mostrano come gli eﬀetti ottenuti con l'imposizione del secondo
gradino siano di entità trascurabile.
Le linee continue evidenziate nel diagramma psicrometrico di ﬁgura 4.8 sono riferite
alle evoluzioni dinamiche delle variabili osservate, mentre le linee tratteggiate riguardano
le variazioni subite dall'aria di processo a seguito dei gradini imposti alla portata d'acqua
di alimentazione dell'umidiﬁcatore e successivamente alla portata d'aria della sala. I sim-
boli di colore rosso si riferiscono alla situazione stazionaria iniziale, quelli di colore verde
riguardano la condizione di regime raggiunta dopo il primo gradino di portata d'acqua e
quelli di colore blu sono relativi alla situazione di regime raggiunta a seguito del secondo
gradino imposto alla portata d'aria.
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Fig. 4.8: Trasformazioni nel diagramma psicrometrico.
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Fig. 4.9: Ingressi e uscite dell'umidiﬁcatore.
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Fig. 4.10: Ingressi e uscite dello scambiatore.
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4.3 Architetture di controllo dei sistemi HVAC nei CED
Negli ultimi anni, l'attenzione dei gestori si è spostata in modo deciso sulla necessi-
tà di minimizzare il consumo di energetico ed i costi di gestione dei Data Center e, al
ﬁne di perseguire questi risultati, si stanno concentrando gli sforzi maggiori nell'ambito
dell'implementazione di algoritmi di controllo automatico.
L'importanza delle tecniche di controllo automatico può essere compresa analizzando
le operazioni che queste sono in grado di svolgere. Generalmente, gli algoritmi di controllo
assolvono un ruolo fondamentale nella risposta al soddisfacimento del comfort in ambiente,
al mantenimento delle condizioni ottimali per lo svolgimento delle attività degli occupanti,
alla gestione eﬃciente di ciascun sistema e alla necessità di interfacciare più sistemi diversi
tra loro. Come illustrato precedentemente, aspetti come l'eterogeneità delle operazioni
svolte nei centri di elaborazione dati e il numero considerevole di sottosistemi che lo com-
pongono, hanno favorito l'integrazione di sistemi di controllo automatico su più livelli, al
ﬁne di soddisfare le esigenze di funzionamento garantendo la massima eﬃcienza del Data
Center. In generale, nell'ambito della gestione energetica degli ediﬁci, i sistemi di controllo
utilizzati si innestano su tre diversi livelli, come illustrato in ﬁgura 4.11, ciascuno dei quali
si prende in carica l'assolvimento di compiti speciﬁci.
Building 
Management
System-Level
Control
Unit-Level
Control
Fig. 4.11: Livelli di gestione degli ediﬁci.
Il livello più basso è costituito dal controllo a livello di unità (Unit-Level Control) ovvero
da tutti quei sistemi di controllo addetti alla regolazione dei singoli componenti dei vari
sottosistemi, come per esempio i sistemi di controllo addetti alla regolazione dei ventilatori
e, nel caso in esame, degli umidiﬁcatori. Oltre al controllo questi sistemi possono provvedere
anche a proteggere il dispositivo da eventuali danni. La possibilità di dotare ciascun
elemento di una propria scheda elettronica che provvede al controllo automatico presenta
diversi vantaggi, tra cui: maggior aﬃdabilità del sistema, poiché il controllo a livello di
unità permette di controllare e proteggere il dispositivo anche in assenza momentanea di
comunicazione con il controllo a livello di sistema. Questa tipologia di controllo può essere
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installata e testata direttamente in fabbrica; facilità ed economicità di fornire sistemi di
sicurezza, allarme e diagnostica integrati.
Al livello intermedio sono collocate le logiche di controllo a livello di sistema, le quali
provvedono al controllo coordinato e intelligente dei singoli dispositivi che costituiscono un
determinato sottosistema, al ﬁne di consentire il miglior accoppiamento tra le varie parti
in termini di prestazioni e/o eﬃcienza dell'impianto. Per ottenere questo è indispensabile
provvedere allo svolgimento di operazioni di ottimizzazione del sistema di controllo, che
consistono nell'individuazione della struttura e delle logiche di controllo di sistema che
permettono di soddisfare nel miglior modo possibile gli obiettivi preposti (minor costo
di funzionamento, minor consumo di energia, migliori prestazioni, etc.). Le funzioni di
questa tipologia di controllo possono essere assolte sia utilizzando un hardware dedicato a
cui vengono collegati tutti i controllori di unità, sia sfruttando l'hardware dei controllori
delle singole unità, come accade nei sistemi più semplici.
Generalmente, gli impianti di condizionamento dell'aria sono caratterizzati dai primi
due livelli di ﬁgura 4.11. Tuttavia, sempre più frequentemente è richiesta la possibilità di
monitorare l'ediﬁcio nel suo complesso, di integrare le unità di raﬀreddamento con gli altri
sottosistemi e di disporre di un sistema centrale in grado di provvedere alla diagnostica
e alla ricezione delle segnalazioni dei guasti (allarmi). Queste operazioni sono svolte dal
sistema di gestione dell'ediﬁcio che rappresenta la cima della piramide.
In questo contesto, poter disporre di un approccio basato sull'utilizzo di modelli ma-
tematici dei vari componenti del sistema assume un ruolo determinante al ﬁne di simulare
le condizioni operative di ciascun dispositivo e, soprattutto, del sistema complessivo. In
riferimento a ciò, i modelli proposti in questa tesi possono essere usati per simulare il
funzionamento dell'impianto di raﬀreddamento di un Data Center, al ﬁne di veriﬁcarne le
prestazioni in relazione ai vincoli operativi imposti.
L'esempio illustrato di seguito si propone di dimostrare l'utilità dei modelli sviluppati
e le potenzialità oﬀerte in una eventuale fase di implementazione di un controllo a livello
di sistema per l'eﬃcientamento energetico dell'impianto di condizionamento dell'aria di un
centro di calcolo.
4.3.1 Esempio di applicazione del modello complessivo per scopi di risparmio energetico
Si vuole impiegare il modello complessivo del sistema CRAC per valutarne le prestazioni
in condizioni nominali realistiche. Fissate le condizioni al contorno e le condizioni iniziali, si
assegna un vincolo per la temperatura della sala server. L'obiettivo è quello di determinare
quale sia la combinazione delle variabili manipolate (in questo caso la portata d'aria V˙process
e la portata d'acqua SW ) che soddisfano il vincolo assicurando il minor consumo di energia.
A tale scopo si eseguono una serie di test.
I test sono svolti per un tempo totale di simulazione di 60 min e un tempo di campio-
namento di 10 s.
Le condizioni iniziali di temperatura e umidità speciﬁca delle variabili osservate del modello
sono riportate in tabella 4.4.
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TWS,out ≡ Tprocess,in [ ] 25
xWS,out ≡ xprocess,in [kgwv/kgda] 8× 10−3
Tprocess,out [ ] 25
xprocess,out [kgwv/kgda] 8× 10−3
Troom,in [ ] 25
xroom,in [kgwv/kgda] 8× 10−3
Troom,out [ ] 25
xroom,out [kgwv/kgda] 8× 10−3
Tab. 4.4: Condizioni iniziali delle variabili osservate.
Per comodità si ipotizza di mantenere costante la portata d'aria della sala. Le condi-
zioni al contorno scelte sono riportate in tabella 4.5.
m˙room [kgda/s] 13.33
TWS,in ≡ Toutdoor [ ] 25
xWS,in ≡ xoutdoor [kgwv/kgda] 8× 10−3
Tab. 4.5: Condizioni al contorno.
Il disturbo rappresentato dal carico termico interno2 Qload,int è pari a 75 kW .
Le condizioni iniziali delle variabili di ingresso che si intende manipolare sono riportate
in tabella 4.6.
V˙process [m
3/h] 15000
SW [l/h] 100
Tab. 4.6: Condizioni iniziali delle variabili di ingresso manipolate.
Intervalli in cui vengono fatti variare gli ingressi sono forniti in tabella 4.7.
min step max
V˙process [m
3/h] 15000 1750 50000
SW [l/h] 100 25 600
Tab. 4.7: Intervalli di variazione degli ingressi.
In virtù dei valori sopra elencati, tutte le prove esibiscono sostanzialmente lo stesso
transitorio e raggiungono le medesime condizioni di regime. Raggiunti i 1000 s di si-
mulazione è imposta una variazione a gradino alla portata d'aria V˙process e alla portata
d'acqua SW in ingresso all'umidiﬁcatore di entità pari ai valori che ricadono nei range di
tabella 4.7. I risultati ottenuti sono relativi alle 441 combinazioni possibili e si riferiscono
alla trasformazione subita dalle variabili di stato del modello complessivo nel passaggio
da una condizione di stazionarietà all'altra. La variabile di interesse in questo caso è la
temperatura Troom,out dell'aria della sala, che costituisce la grandezza di riferimento per
2 Corrispondenti a 5000 W/rack per un numero di rack Nrack = 15.
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il riconoscimento delle prestazioni dell'impianto di condizionamento. Dai risultati ottenuti
dai test precedenti si è potuto osservare come la variazione degli ingressi determini per
l'appunto il passaggio da una condizione di regime all'altra. Noto ciò, è possibile confron-
tare le prestazioni del modello riferendosi alla spesa energetica richiesta per passare dalla
condizione di regime della temperatura Troom,out di partenza ad una condizione prossima
alla situazione di regime ﬁnale, corrispondente al valore di temperatura raggiunto in un
intervallo di tempo ∆ τsettling pari al tempo di assestamento3. Nel caso in esame si consi-
dera il tempo che impiega la temperatura Troom,out a entrare in una fascia compresa tra
±0.2 del valore di regime. Le prove svolte hanno evidenziato un valore medio del tempo
di assestamento di circa 1000 s.
In ﬁgura 4.12a si riportano le curve di livello della temperatura della computers room
in funzione delle variabili manipolate. Si osservi che tali andamenti sono relativi alle con-
dizioni al contorno riportate in precedenza. Il confronto tra le spese energetiche dev'essere
eseguito a parità di condizione ﬁnale a regime. A tal ﬁne si sceglie confrontare l'energia
consumata dall'impianto per portare la temperatura Troom,out dell'aria della sala a valo-
ri di 26 ± 0.18 a regime. L'energia è calcolata sommando il consumo in kWh dei sei
ventilatori in parallelo (tipo Ventilatore 2 ) collocati nel condotto dell'aria di processo e
dalla pompa di alimentazione dell'umidiﬁcatore. In riferimento a quest'ultima si considera
il consumo dovuto ad un valore di potenza media per litro di portata d'acqua elaborata
pari a 6 W/(l/h). Poiché le simulazioni sono eseguite in ipotesi di portata di massa m˙room
elaborata dai ventilatori dell'aria della sala costante, il loro consumo si mantiene presso-
ché inalterato al variare dei due ingressi V˙process e SW e quindi tale contributo può essere
trascurato.
I risultati relativi alle condizioni operative in grado di soddisfare il vincolo imposto
a Troom,out sono contraddistinti dai simboli a forma di stella nel graﬁco di ﬁgura 4.12b e
riguardano i valori riportati in tabella 4.8. Come si può vedere dal graﬁco, i punti giacciono
SW [l/h] V˙process [m
3/h] Energy [kWh]
300 32500 1.442
350 29000 1.272
400 29000 1.355
275 34250 1.546
275 37750 1.876
275 41250 2.263
275 44750 2.711
275 48250 3.227
325 30750 1.351
425 27250 1.288
475 27250 1.371
525 27250 1.454
575 27250 1.537
Tab. 4.8: Variazioni degli ingressi che soddisfano il vincolo di Troom,out = 26± 0.18 a regime.
in prossimità della superﬁcie di interpolazione ricavata dai risultati di ciascuna prova. Il
punto raﬃgurato con una stella di colore verde indica la condizione in grado di soddisfare il
3 Il tempo di assestamento di un sistema dinamico è il tempo che impiega la risposta del sistema a
entrare deﬁnitivamente in una fascia compresa tra ± del valore di regime.
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vincolo in modo ottimale, che per il criterio scelto corrisponde alla minore spesa energetica
(i.e. maggior eﬃcienza). È importante evidenziare che anche in questo caso il graﬁco è
riferito alle condizioni al contorno precedentemente illustrate.
In alto nella ﬁgura 4.13a si può osservare l'evoluzione temporale della temperatura Troom,opt
che dev'essere rispettato in condizioni di regime e dell'umidità speciﬁca xroom,opt dell'aria
della sala per le condizioni ottimali di funzionamento a partire dall'istante in cui vengono
imposti i gradini agli ingressi. Il graﬁco riportato in basso invece confronta tra loro gli
andamenti nel tempo di tutte le combinazioni degli ingressi che garantiscono il soddisfa-
cimento del vincolo. Il confronto è eseguito a partire dall'istante in cui vengono imposti i
gradini ai due ingressi.
L'immagine in ﬁgura 4.13b riporta il diagramma psicrometrico con le trasformazioni
subite dal ﬂusso dell'aria di processo e quello dell'aria della sala in condizioni ottimali di
funzionamento del sistema nel passaggio da una condizione di regime all'altra. Il simbolo a
forma di rombo di color magenta identiﬁca le condizioni di temperatura TWS,in e umidità
speciﬁca xWS,in dell'aria esterna in ingresso all'umidiﬁcatore che costituisce una condizio-
ne al contorno per il problema. La linea tratteggiata rappresenta la trasformazione subita
dall'aria di processo nel passaggio attraverso l'umidiﬁcatore dopo l'imposizione dei gradini
agli ingressi, pertanto il simbolo a forma di stella di colore blu rappresenta le condizioni
in ingresso allo scambiatore di calore. Il cerchio rosso indica le condizioni di regime ini-
ziali dell'aria di processo, mentre il cerchio blu rappresenta le condizioni di regime ﬁnali.
In modo analogo, i simboli a forma quadrata e quelli a forma triangolare rappresentano
rispettivamente le condizioni in uscita e in ingresso dell'aria della sala. Le linee di colore
ciano indicano le dinamiche delle variabili descrittive dei due ﬂussi e la freccia indica la
direzione di queste trasformazioni. Il fatto che vi siano consumi energetici diﬀerenti al
variare degli ingressi, a parità di condizioni stazionarie iniziali e ﬁnali, permette già di
intuire quali siano le potenzialità oﬀerte dall'uso di determinati modelli matematici ai ﬁni
dell'analisi del funzionamento dell'impianto e in fase di deﬁnizione delle logiche di controllo
a livello di sistema.
Il graﬁco di ﬁgura 4.14a evidenzia le diverse combinazioni ottimali degli ingressi al va-
riare del vincolo di temperatura Troom,opt relativo alle condizioni di regime ﬁnale. Per le
condizioni al contorno ipotizzate in questo esempio, al variare del vincolo i risultati sem-
brerebbero mostrare l'esistenza di un legame funzionale tra gli ingressi e i minimi relativi
del consumo energetico richiesto. Inoltre in ﬁgura 4.14b si può notare come a valori decre-
scenti del vincolo di temperatura corrispondano condizioni di ottimo con valori più elevati
di energia consumata, come peraltro intuibile se si osserva che un vincolo più stringente
sulla temperatura della sala CED signiﬁca richiedere maggior capacità di raﬀreddamento
all'impianto di condizionamento e di conseguenza maggiori consumi.
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(a) Curve di livello della temperatura ﬁnale della sala CED.
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Fig. 4.12: Risultati delle simulazioni.
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Fig. 4.13: Risultati delle simulazioni riferiti alle combinazioni degli ingressi per il vincolo di
Troom,out = 26± 0.18 a regime.
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Fig. 4.14: Condizioni ottimali di funzionamento al variare del vincolo di temperatura Troom,out.

Conclusioni e Sviluppi Futuri
In questa tesi è stato aﬀrontato il problema della modellizzazione di un sistema CRAC
preposto al condizionamento dell'aria nei CED, che comprende un sistema di Raﬀredda-
mento Adiabatico Indiretto e la sala server. Il modello del sistema CRAC è di tipo dinamico
a parametri concentrati ed è stato implementato in un ambiente di simulazione Matlab
/Simulink® .
Il sistema di Raﬀreddamento Adiabatico Indiretto è costituito da un umidiﬁcatore adia-
batico, da uno scambiatore aria-aria compatto a piastre-alette a ﬂussi incrociati e dai
ventilatori centrifughi di movimentazione dell'aria della sala server e quelli che elaborano
l'aria prelevata dall'esterno. Il modello dell'umidiﬁcatore è stato derivato con un'analogia
tra i processi di scambio di massa caratteristici di questo tipo di dispositivi e i processi
che regolano lo scambio termico negli scambiatori di calore. Il modello ottenuto è di tipo
First-Principle Data-Driven, statico a parametri concentrati. Il modello dello scambiatore
è anch'esso di tipo FPDD, statico a parametri concentrati, ed è costruito combinando due
sotto-modelli: il primo è un modello a scatola grigia, relativo ai fenomeni di scambio di
calore sensibile, mentre il secondo è un modello a scatola bianca e descrive lo scambio di
calore totale (sensibile e latente) che si veriﬁca in presenza di eventuali fenomeni di conden-
sazione dell'aria umida. La fase di calibrazione dei parametri incogniti dei modelli relativi
all'umidiﬁcatore e allo scambiatore è stata aﬀrontata, a partire da dati reali di funziona-
mento, come un problema di ottimizzazione ed è stato risolto con l'ausilio di tecniche di
ottimizzazione euristica (e.g. algoritmi genetici, appendice A). Per quanto concerne i ven-
tilatori centrifughi è stato derivato un modello a scatola nera di tipo polinomiale, statico
a parametri concentrati ; in questo caso la calibrazione dei modelli è stata aﬀrontata come
un problema di minimizzazione ai minimi quadrati.
Il modello della sala CED è di tipo a scatola bianca, dinamico a parametri concen-
trati, ed è stato derivato giovandosi dell'analogia elettro-termica. Questo modello è stato
validato attraverso una valutazione qualitativa del suo comportamento (e.g. condizioni
termoigrometriche della computers room) al variare delle condizioni al contorno (e.g. tem-
peratura e umidità dell'aria esterna) e dei disturbi (e.g. carichi interni). Si sono altresì
derivati i modelli relativi alle perdite di carico, dovute all'immissione dell'aria nella sala, e
al carico termico in funzione dell'utilizzo dei componenti IT presenti nel Data Center. La
fase di validazione del modello CRAC complessivo è stata aﬀrontata in maniera qualitativa
veriﬁcando la consistenza dell'interazione tra i vari componenti, in funzione delle variazioni
imposte alle grandezze in ingresso e alle condizioni al contorno; i risultati ottenuti sono
stati soddisfacenti.
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Come esempio di utilizzo dell'ambiente di simulazione per applicazioni di risparmio
energetico si è risolto il seguente problema: ﬁssate le condizioni al contorno, il carico
termico da smaltire, i vincoli sulle condizioni di funzionamento a regime (e.g temperatura
interna della computers room), si sono individuati i valori per i comandi delle grandezze
manipolate tali da soddisfare le speciﬁche con l'obiettivo di minimizzare al tempo stesso
il consumo energetico del sistema CRAC. L'esempio illustrato evidenzia le potenzialità
oﬀerte dall'ambiente di simulazione.
Dato che il sistema di condizionamento rappresenta una signiﬁcativa opportunità di
aumentare l'eﬃcienza dei CED, la possibilità di sfruttare la modellistica matematica e il
calcolo scientiﬁco per simulare l'impiego di nuove tecnologie di refrigerazione e progettare
strategie di controllo eﬃcienti risulta molto utile. Vale la pena osservare che l'ambiente
di simulazione oﬀre una notevole ﬂessibilità ed evita l'assemblaggio di costosi prototipi e
l'allestimento di test-rig per l'esecuzione di prove sperimentali.
Tra gli sviluppi futuri si annoverano la possibilità di usare per alcuni componenti pecu-
liari del sistema CRAC (e.g. lo scambiatore aria-aria) dei modelli più accurati (e.g. Modelli
a Volumi Finiti (FVM ) per descrivere con maggior dettaglio i fenomeni di condensazione)
nonché il progetto di strategie di controllo ottimo.
AppendiceA
Appendice: Algoritmi Genetici
Gli algoritmi genetici rientrano nello studio dell'intelligenza artiﬁciale e più in parti-
colare nella branca della computazione evolutiva, vengono studiati e sviluppati all'interno
del campo dell'intelligenza artiﬁciale e delle tecniche di soft computing, [29].
A.1 Rappresentazione della Popolazione e Inizializzazione
Gli algoritmi genetici lavorano su un insieme di potenziali soluzioni (popolazione) sotto
forma di variabili codiﬁcate. Una popolazione è composta generalmente da un numero di
individui che varia tipicamente da 30 a 100, con possibili eccezioni nel caso di particolari
problemi (e.g. quando il numero delle variabili è elevato).
Il metodo di rappresentazione utilizzato più comunemente è quello che codiﬁca cia-
scuna variabile decisionale in una stringa binaria, concatenando successivamente queste
stringhe tra loro allo scopo di formare un cromosoma. Per quanto riguarda la codiﬁca vera
e propria, sono stati dimostrati i vantaggi derivanti dall'utilizzo del codice Gray al posto
della codiﬁca binaria tradizionale, (la distanza di Hamming tra due codiﬁche adiacenti nel
caso di impiego del codice Gray è costante). Caruana e Schaﬀer, in [30], aﬀermano, basan-
dosi su dimostrazioni empiriche, che distanze di Hamming grandi nella rappresentazione
di valori adiacenti, come nel caso della codiﬁca binaria tradizionale, possono inﬂuenzare
negativamente il processo di ricerca, al punto tale che l'algoritmo può non essere in grado
di individuare in maniera eﬃciente il punto di minimo globale.
Sicuramente la codiﬁca binaria è quella più ampiamente impiegata. Parallelamente a
questa però sta crescendo l'interesse per rappresentazioni alternative, come ad esempio
quelle che fanno uso di numeri interi o di numeri reali. Per alcune tipologie di problemi,
infatti, la codiﬁca binaria può essere fuorviante in quanto oscura la natura della ricerca;
tuttavia quest'ultima mantiene un notevole parallelismo con quello che succede in natura
con il DNA. Si osservi che la codiﬁca a valori reali richiede una quantità inferiore di memo-
ria, in quanto può essere utilizzata la rappresentazione a virgola mobile interna all'unità
di calcolo, che presenta un'eﬃcienza maggiore.
Dopo aver deciso quale codiﬁca adottare, è necessario inizializzare l'algoritmo, ossia
creare una popolazione iniziale. Solitamente questa fase è realizzata utilizzando un ge-
neratore di numeri casuali che distribuisce uniformemente i valori relativi agli individui
nell'intervallo desiderato. Ad esempio, considerando una popolazione binaria di Nind in-
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dividui i cui cromosomi sono composti da Lind bit, saranno generati Nind × Lind numeri
casuali uniformemente distribuiti all'interno dell'insieme {0, 1}.
A.2 Funzione Obiettivo e Funzione Fitness
La funzione obiettivo (o funzione oggetto) viene utilizzata in un algoritmo di ottimiz-
zazione per deﬁnire la prestazione di un individuo nel dominio del problema che si sta
trattando. Normalmente questa funzione non viene utilizzata durante l'esecuzione dell'al-
goritmo, in quanto è preferibile aﬃdarsi ad un altro indicatore di prestazione, precisamente
la cosiddetta funzione ﬁtness, utilizzata per trasformare la funzione obiettivo proprio in
una misura della prestazione di ciascun elemento:
F (x) = g(f(x))
dove f(·) è la funzione obiettivo, g(·) è una funzione che trasforma la funzione obiettivo
in un valore non negativo e F (·) è la funzione ﬁtness risultante. È possibile distinguere
due casi: problemi di minimizzazione e problemi di massimizzazione. Nel caso si abbia
a che fare con un problema di minimizzazione ci si riporta al caso di un problema di
massimizzazione: non è tuttavia suﬃciente cambiare di segno la funzione costo f(x). Si
ricordi, infatti, che la funzione ﬁtness dev'essere non negativa e l'inversione di segno non
assicura che questa condizione sia rispettata. Si ricorre alla trasformazione
F (x) =
{
Cmax − f(x) se f(x) < Cmax,
0 altrimenti.
(A.1)
Il parametro Cmax può essere fornito come ingresso, pari al massimo valore di f(x) osservato
ﬁno a quel momento oppure nella popolazione corrente o ancora nelle ultime k generazioni.
Cmax può anche dipendere dalla varianza della popolazione.
Quando la funzione obiettivo è un proﬁtto, u(x), e si è perciò nel caso di problemi di
massimizzazione, non si ha il problema di cambiare segno alla funzione oggetto, però niente
assicura che essa non assuma valori negativi. Anche ora perciò è necessario eﬀettuare una
trasformazione, per garantire la non negatività della funzione ﬁtness:
F (x) =
{
u(x) + Cmin seu(x) + Cmin > 0,
0 altrimenti,
(A.2)
dove Cmin può essere dato come parametro d'ingresso o il valore di u(x) peggiore nella
popolazione corrente (o nelle ultime k generazioni) o, inﬁne, può essere funzione della
varianza della popolazione.
È possibile che la funzione oggetto sia già stata formata in modo tale da non richiedere
alcuna funzione che la mappi in un'altra. La scelta più comune, in ogni caso, è quella di
assegnare a ciascun individuo una funzione ﬁtness proporzionale al valore relativo della
funzione oggetto, rispetto alla somma complessiva di questi valori:
F (xi) =
f(xi)∑Nind
i=1 f(xi)
(A.3)
dove xi è il valore fenotipico dell'individuo i-esimo. Sebbene questa assegnazione assicuri
una probabilità di selezione e riproduzione proporzionale al valore di ﬁtness relativo per
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ciascun individuo, potrebbe dare luogo ad una competizione impari tra gli individui. All'i-
nizio dell'algoritmo, infatti, visto che è normale la presenza di alcuni individui straordinari
all'interno di un insieme di compagni mediocri, si avrebbe una convergenza prematura, in
quanto gli individui migliori andrebbero ad occupare una parte considerevole della popola-
zione già in una generazione. Allo scopo di regolare il livello di competizione tra i membri
di una popolazione, per raggiungere la prestazione desiderata per l'algoritmo, è necessario
introdurre delle tecniche di scaling.
A.3 Scaling della Funzione Fitness
Per regolare la competizione tra gli elementi e ottenere la prestazione desiderata si
esegue, solitamente, uno scaling della funzione ﬁtness. Questo accorgimento viene adottato
principalmente per due motivi:
• per evitare una convergenza prematura a causa dei, probabili, individui straordinari
nella popolazione;
• perché durante l'algoritmo si può avere una popolazione con ﬁtness medio vicino
all'ottimo ma gli elementi possono essere molto diversi tra loro. In questa situazione
gli elementi medi e quelli migliori possono avere un numero simile di copie nelle
generazioni future e ciò comporta che la sopravvivenza del migliore diventa casuale
all'interno dell'insieme degli elementi mediocri.
La forma più semplice di scaling è quella che fa uso di una relazione lineare:
F ′(x) = aF (x) + b (A.4)
dove con F ′(x) si indica il valore di ﬁtness scalato, a è un fattore di scala positivo (negativo)
se si tratta un problema di massimizzazione (minimizzazione), b è un parametro di oﬀset
per la non negatività della funzione ﬁtness risultante. Qualunque sia il valore scelto per i
parametri presenti nella (A.4), si vuole che il ﬁtness F (x) e F ′(x) abbiano lo stesso valore
medio, in modo che ciascun membro medio della popolazione contribuisca con un ﬁglio alla
creazione della generazione successiva. Allo scopo di controllare il numero di ﬁgli associati
all'individuo con il valore di ﬁtness `grezzo' più alto si introduce un'altra equazione di
scaling
F ′max(x) = Cmult Favg(x), (A.5)
dove Cmult è il numero di copie attese nella generazione successiva per l'individuo con il
ﬁtness più alto e Favg(x) è il valore medio del ﬁtness non scalato.
Un'ulteriore tecnica per assicurare una corretta evoluzione dell'algoritmo genetico è
quella di limitare la generazione, da parte di un individuo, di un numero eccessivo di ﬁgli
per scongiurare la convergenza prematura. Il valore di ﬁtness viene assegnato a ciascun
individuo in base al rango dello stesso all'interno della popolazione; dopo aver ﬁssato FMAX
si deﬁniscono:
Fmin = 2− FMAX , (A.6)
Finc = 2
FMAX − 1.0
Nind
, (A.7)
Flow =
Finc
2
. (A.8)
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Fmin è il limite inferiore, Finc è la diﬀerenza tra i valori di ﬁtness di due individui adiacenti
e Flow è il numero atteso di ﬁgli, generati dall'individuo con il valore di ﬁtness più basso.
La scelta di FMAX cade tipicamente all'interno dell'intervallo [1.1, 2]. Il ﬁtness di ciascun
individuo può anche essere calcolato direttamente:
F (xi) = 2− FMAX + 2 (FMAX − 1) (xi − 1)
(Nind − 1) , (A.9)
con xi la posizione dell'individuo i-esimo nella popolazione ordinata.
A.4 Vincoli
Una soluzione al problema dei vincoli potrebbe essere quella di assegnare il valore
di ﬁtness alla soluzione solamente se l'individuo è nello spazio ammesso dai vincoli. In
molti problemi, però, il numero di vincoli è talmente elevato che è impossibile trovare una
soluzione che li rispetti tutti. Inoltre ci saranno sicuramente delle diﬀerenze tra i vincoli
stessi, nel senso che la violazione di un vincolo potrebbe essere molto più grave in termini
di prestazioni rispetto ad un altro. Conviene passare ad un problema non vincolato con
penalità. Una funzione penalità usata frequentemente è di tipo quadratico
Φ [hi(x)] = h
2
i (x). (A.10)
Si supponga di voler minimizzare g(x), con (x ∈ Rm), avente hi(x) ≥ 0 con i = 1, ..., n
vincoli. Si introduce la funzione penalità e il problema diventa di ricerca del
min
x
{
g(x) + r
n∑
i=1
Φ [hi(x)]
}
(A.11)
con r coeﬃciente di penalità.
A.5 Operatori Genetici
Gli operatori principali che vanno a comporre un algoritmo genetico sono l'operatore
di selezione e riproduzione, l'operatore di incrocio e l'operatore di mutazione.
A.5.1 Operatore di selezione e riproduzione
La selezione è il processo mediante il quale viene determinato il numero di volte in cui
un individuo è scelto per la riproduzione e, quindi, va a inﬂuenzare il numero di ﬁgli che
tale individuo andrà a generare. Il processo di generazione della prole può essere suddiviso
in due fasi:
• determinazione del numero di campioni attesi per un certo individuo (sulla base del
relativo valore di ﬁtness);
• conversione del numero di campioni attesi in un numero di ﬁgli (selezione degli
individui che andranno a riprodursi).
La prestazione dei metodi di selezione viene valutata sulla base di tre aspetti:
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• Tendenza: la diﬀerenza tra la probabilità di selezione eﬀettiva e quella attesa di un
individuo.
• Propagazione: è l'intervallo di valori che il numero di campioni attesi per un
determinato individuo può assumere.
• Eﬃcienza: si valuta per stabilire la complessità computazionale degli algoritmi.
Si dimostra che le fasi dell'algoritmo che non prevedono la selezione degli individui o
la valutazione della funzione oggetto, hanno una complessità O(Lind ·Nind). La tendenza
che si chiede ad una procedura di selezione deve essere quasi nulla, mantenendo il valore
di propagazione più basso possibile e senza aumentare la complessità totale.
Per quanto riguarda i vari metodi di selezione, vengono analizzate le principali soluzioni:
Selezione mediante ruota di roulette Viene deﬁnito un intervallo [0, Sum] calcolando
la somma di tutti i valori di ﬁtness degli individui costituenti la popolazione corrente (op-
pure la somma delle probabilità di selezione attese); ciascun individuo viene poi mappato
in un intervallo, proporzionale al valore di ﬁtness corrispondente, all'interno di [0, Sum].
Per eﬀettuare la selezione di un individuo, viene generato un numero casuale all'interno
dell'intervallo ammissibile e viene scelto l'elemento corrispondente all'intervallo in cui cade
il valore ottenuto. Si capisce pertanto che gli individui con ﬁtness maggiore avranno mag-
giore probabilità di essere selezionati rispetto ad un elemento con ﬁtness minore. Questo
processo viene ripetuto ﬁnché non è stato generato il numero desiderato di ﬁgli; il me-
todo standard di selezione mediante ruota di roulette prende il nome di `campionamento
stocastico con sostituzione'.
Campionamento deterministico Si calcola la probabilità di selezione fi/
∑
i fi e il
numero previsto di individui per ogni stringa n (fi/
∑
i fi). Ciascuna stringa ha un numero
di campioni pari alla parte intera del numero calcolato mentre l'ordinamento della popo-
lazione viene fatto in base alla parte frazionaria. Le stringhe richieste per completare la
popolazione vengono prese da questa lista ordinata.
Campionamento universale stocastico In questo metodo non viene utilizzato un
singolo puntatore come nella ruota di roulette. Vengono invece impiegati N puntatori
equispaziati, dove N è il numero di selezioni richieste. La popolazione viene mescolata
casualmente e viene estratto un numero random tra 0 e Sum/N ; gli altri puntatori ven-
gono generati partendo dal valore estratto incrementandolo di una unità, selezionando gli
individui corrispondenti alle posizioni ricavate. Per quanto riguarda la complessità la se-
lezione mediante ruota di roulette è O(N log n), mentre per il campionamento stocastico
universale è O(N). Esistono altri metodi implementati in Matlab per la selezioni de-
gli individui tra cui il `campionamento stocastico con resto' con e senza sostituzione e il
`torneo stocastico': per i dettagli si rimanda al manuale del toolbox.
A.5.2 Operatore di incrocio
Come succede in natura, i nuovi individui prodotti presentano delle informazioni ge-
netiche provenienti da entrambi i genitori. La forma più semplice di incrocio è quella a
singolo punto, che prevede l'accoppiamento causale delle stringhe: la scelta di un indice
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sulla stringa e lo scambio delle cifre che si trovano oltre questo punto, per ciascuna coppia
di stringhe.
Oltre a questo metodo sono possibili anche una serie di varianti che gestiscono diversa-
mente lo scambio di cifre tra le stringhe. Nell'incrocio a punti multipli, vengono selezionati
m punti di incrocio ki, con ki ∈ 1, 2, ..., l − 1, dove l è la lunghezza delle stringhe. Que-
sti punti vengono selezionati casualmente, senza ripetizioni e vengono disposti in ordine
crescente. Fatto ciò, i bit compresi tra due punti successivi vengono scambiati tra i due
genitori, allo scopo di produrre due nuovi ﬁgli.
L'idea che porta all'applicazione della tipologia di incrocio a punti multipli, è che le
parti di cromosoma che contribuiscono all'ottenimento della prestazione migliore non so-
no necessariamente adiacenti. La caratteristica distruttiva di questa procedura favorisce
una migliore esplorazione dello spazio di ricerca, evitando in tal modo una convergenza
prematura dell'algoritmo verso individui con valori di ﬁtness elevati. Esiste anche l'incro-
cio di tipo uniforme, descritto in dove una maschera (stringa di bit di lunghezza pari a
quella dei cromosomi) generata casualmente viene usata per deﬁnire quale dei parenti deve
contribuire, con il relativo bit, alla generazione del ﬁglio.
Tutti gli operatori visti agiscono su codiﬁche binarie per le stringhe, ma esistono anche
degli operatori che possono essere utilizzati nel caso di codiﬁche con valori reali oppure
agendo sui valori veri e propri delle variabili decisionali. Due esempi sono la ricombinazione
intermedia e la ricombinazione su linea.
A.5.3 Operatore di mutazione
Nell'evoluzione naturale la mutazione è un processo casuale dove un allele1 di un gene
viene sostituito da un altro, producendo una nuova struttura genetica. Negli algoritmi
genetici questo processo viene riprodotto fedelmente, nel senso che, stabilita una certa
probabilità di mutazione, solitamente nell'intervallo [0.001, 0.01], si vanno a modiﬁcare gli
elementi che costituiscono i cromosomi. Questo operatore permette di esplorare delle zone
dello spazio di ricerca che molto probabilmente, ricombinando semplicemente le informazio-
ni disponibili, non verrebbero mai esaminate. Inoltre la mutazione produce anche l'eﬀetto
di recuperare del materiale genetico buono che è andato perso durante l'evoluzione.
Con la codiﬁca binaria il processo di mutazione consiste semplicemente nella negazione
del bit selezionato; visto che l'operatore viene applicato uniformemente su tutta la popo-
lazione, ci possono anche essere dei casi in cui una stringa viene mutata in più d'un punto.
Nel caso di codiﬁche più complesse rispetto a quella binaria, è consigliato deﬁnire dei tassi
di mutazione elevati, in quanto ciò garantisce l'individuazione di soluzioni migliori.
A.5.4 Reinserimento
Una volta che la nuova popolazione è stata generata mediante gli operatori di selezione e
riproduzione, è necessario decidere le modalità di inserimento dei nuovi ﬁgli creati. Si valuta
la funzione ﬁtness della prole, successivamente, se si vuole inserire un numero inferiore di
elementi (oppure se il numero degli individui creati è maggiore della popolazione corrente),
si sostituiscono gli elementi della popolazione vecchia con ﬁtness più basso.
1 L'allele è responsabile della particolare modalità con cui si manifesta il carattere ereditario controllato
dal gene a cui appartiene.
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A.6 Terminazione dell'Algoritmo
Non è naturalmente possibile stabilire delle condizioni standard che vadano bene per
qualsiasi applicazione e per qualsiasi tipologia di algoritmo. Inoltre, vista la natura di
queste procedure di ottimizzazione, non è banale capire quando si è giunti ad una soluzione
ottima ed è necessario fermarsi. Può accadere che il ﬁtness relativo ad una determinata
popolazione rimanga ﬁsso ad un determinato valore per un certo numero di iterazioni senza
che l'ottimo globale sia stato raggiunto.
Solitamente si decide di terminare l'algoritmo dopo un preﬁssato numero di generazioni;
un altro criterio può essere quello di deﬁnire degli asintoti e di terminare l'algoritmo quando
la soluzione si avvicina a tali valori predeterminati.
A.7 Campi di Applicazione
Gli algoritmi genetici trovano applicazione in un'ampia varietà di problemi aﬀerenti a
diversi contesti quali l'elettronica, la biologia e l'economia. Si trovano applicazioni anche
nel campo dei sistemi HVAC, [31], [32].
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